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RÉSUMÉ
Le bruit émis par une motoneige est une composante importante de sa conception, car elle
doit satisfaire les normes en vigueur. Les diﬀérentes parties de la machine, du moteur jus-
qu'à l'habillage, en passant par la transmission, sont toutes autant de sources potentielles
de vibration et de bruit.
Si le bruit d'une transmission continuellement variable (CVT) de motoneige semble dû
aux vibrations qui l'excitent, on peut légitimement penser intégrer des solutions classiques
de l'industrie, comme les volants d'inertie ou encore les pendules centrifuges. Néanmoins,
les contraintes de couple et d'encombrement rendent une telle intégration plus diﬃcile. La
vitesse de rotation variable est aussi une composante à prendre en compte. Ainsi, après
avoir développé une méthodologie permettant de comparer avec ﬁabilité diﬀérents modèles
de CVT pour ainsi mieux cerner les paramètres importants des mécanismes de génération
de bruit et vibration, nous expliciterons la démarche de conception d'une solution inno-
vante de réduction des vibrations, appelée amortisseur dynamique en torsion auto-accordé
(ADT2A), que l'on veut être une solution adaptée aux diﬀérents enjeux énoncés (fortes
amplitudes de couple, adaptation de l'amortissement à la vitesse de rotation). Les es-
sais qui seront menés sur la preuve de concept devront permettre de mieux maîtriser les
paramètres de sa modélisation.
Ce concept tentera de répondre aux besoins de machines dont les vibrations en torsion
peuvent être sources de niveaux de bruit élevés ou dont les vibrations s'avèreraient gê-
nantes voire critiques. Il présente aussi des paramètres, dont les connaissances devront
être accrues par le biais de tests sur bancs d'essais et de modèles, comme l'eﬀet des condi-
tions de guidage/accordage sur la fréquence de résonance et ce, aﬁn de le modéliser plus
ﬁdèlement pour l'optimiser et l'intégrer sur véhicule.
Mots-clés : Vibro-acoustique, Transmission, Réduction, Bruit, Motoneige, Modélisation,
Amortisseur, Torsion
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CHAPITRE 1
Introduction
1.1 Contexte et problématique
1.1.1 Contexte global
La motoneige est un véhicule apprécié au Québec et son utilisation sur les plus de 32500 km
de piste de la province n'est possible que parce qu'elle rencontre les normes en vigueur.
Pourtant, chaque année, des plaintes de riverains sont enregistrées concernant le bruit,
et des restrictions dans les zones proches d'habitations touchent les conducteurs de ces
engins, car le bruit qu'ils génèrent est souvent important [Transports Québec, 2016], et les
contraint à une utilisation restreinte dans ces zones.
Le marché de la motoneige est mondial, à certains endroits des lois régissent son utilisa-
tion. Pour le Québec, la norme utilisée, ﬁxée par le Snowmobile Safety and Certiﬁcation
Committee (SSCC), déﬁnit les niveaux de pression acoustique maximum admissibles dans
certaines conditions. Ainsi, pour une mesure eﬀectuée à 15.2 mètres du véhicule, le ni-
veau de pression acoustique ne doit pas excéder 73 dB(A), pour une vitesse constante
de 15 mph (norme SAE J1161). Pour une phase d'accélération à pleine charge sur une
distance de 150 pi avec une vitesse d'entrée de 15 mph, ce niveau doit être inférieur à 78
dB(A) (norme SAE J192) durant la procédure d'homologation [Snowmobile Safety and
Certiﬁcation Committee (SSCC 11), 2016].
La perception du son par l'utilisateur est elle aussi primordiale pour un véhicule récréatif,
car ce sont l'image de marque et le plaisir d'écoute et de conduite qui sont en jeu. Les
moteurs quatre temps étant de plus en plus silencieux, d'autres sources de bruit se font
entendre, et ces bruits ne participent pas à une perception agréable du véhicule. Même
pour des motoneiges à moteur deux temps équipant les motoneiges BRP, les avancées en
termes de réductions de bruit sur les diﬀérents sous-ensembles de la motoneige conduiront
à une diminution perceptible du niveau global de bruit émis, même s'ils sont plus bruyant
que les moteurs quatre temps.
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1.1.2 Présentation du projet DSkiBel
Dans le projet dSkiBel, fruit de la coopération entre BRP, le GAUS (Groupe d'Acoustique
de l'Université de Sherbrooke) et le CTA, l'objectif de l'équipe est de mettre au point un
prototype de motoneige fonctionnel dont le bruit émis est réduit de plusieurs dB (mesuré en
pass-by) comparativement aux modèles actuels de référence, ceci en conservant une qualité
sonore et un confort d'utilisation pour le conducteur, ainsi qu'en maintenant les propriétés
premières d'une motoneige (puissance, confort et esthétique, sécurité, coût, poids, ...).
Pour les travaux de recherche de l'ensemble du projet, le modèle de référence retenu est
le MXZ (plateforme XS 800 - ﬁgure 1.1, ultérieurement changée pour le MXZ 850 de la
plateforme G4), et l'hypothèse est faite que les solutions proposées seront transposables
sur les autres modèles de la ﬁrme.
Figure 1.1 Le modèle MXZ et les sous-parties génératrices de bruit
Les sources de bruit sur une motoneige sont multiples et varient plus ou moins fortement
en fonction de l'usage et de l'usure. Pour répondre plus eﬃcacement au cahier des charges
établi, le projet dSkiBel est divisé en plusieurs sous-projets ou "Work-packages" (WP par
la suite), correspondant à l'identiﬁcation des sources, leur étude et la réduction du niveau
sonore de celles-ci (ﬁgure 1.2).
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Figure 1.2 Les diﬀérents work-packages du projet dSkiBel
Cette organisation en sous-projets est la suivante :
WP1 : Hiérarchisation des sources de bruit et chemins de transfert
WP2 : Admission d'air et échappement des gaz
WP3 : Transmission (déﬁni ci-après)
WP4 : Capot et encoﬀrement
WP5 : Suspension, chenille, châssis
WP6 : Perception et qualité sonore
WP7 : Intégration et harmonisation des diﬀérentes solutions
Le Work-package 3 (WP3) est le sous-projet correspondant à la transmission du véhicule
(transmission continuellement variable dite "CVT" et réducteur à chaîne "Chain case",
voir ﬁgure 1.3 pour leur position dans la chaîne de transmission de puissance du véhi-
cule). Cela implique une hiérarchisation des sources de bruit en fonction de leur niveau
sonore, une étude et une modélisation de ces sources et enﬁn la proposition de solutions
ou d'optimisations des sous-systèmes de la motoneige en vue de la réduction du niveau
sonore.
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Si l'on se focalise sur la CVT, qui comprend la poulie menante (ou motrice, connectée
au moteur) et la poulie menée (réceptrice, connectée à la charge), les sources supposées
problématiques sont :
- Les bruits de cliquetis dus aux vibrations,
- Les bruits dus aux frottements (courroie/poulies),
- Le rayonnement des surfaces des poulies de la CVT,
- Le bruit aérodynamique, provenant des poulies en rotation.
La recherche et la mise en place de nouvelles solutions pour ces éléments est plus problé-
matique car ces derniers sont critiques d'un point de vue mécanique et performance. C'est
pour cela que l'utilisation de modèles numériques ne peut être la seule méthode utilisée,
mais doit être complétée par des essais et des vériﬁcations expérimentales multiples, aﬁn
de garantir les performances acoustiques et mécaniques de ces solutions.
1.1.3 Transmission d'une motoneige
La transmission continuellement variable d'une motoneige, que nous appellerons par la
suite CVT, est l'interface entre le moteur et le réducteur à chaîne (lui-même directement
relié au barbotin qui engrène la chenille). Elle est donc la première impactée par l'excitation
provenant du moteur. La ﬁgure ci-après (ﬁgure 1.3) représente la chaîne de transmission
de puissance et la place de la CVT.
Figure 1.3 La chaîne de transmission d'une motoneige
La CVT fonctionne comme une simple transmission poulies-courroie dont le ratio (c'est-
à-dire le rapport de puissance et de vitesse entre la poulie motrice et la poulie menée)
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change continuellement en fonction de la vitesse de rotation du moteur, aﬁn que celui-ci
fonctionne toujours à un régime déterminé par les composantes de calibration. Pour réaliser
ce changement de ratio, le diamètre des poulies change grâce à un jeu de masselottes
et ressorts et/ou hélices se déplaçant plus ou moins en fonction de la force centrifuge
(dépendante de la vitesse de rotation). La ﬁgure 1.4 explicite le phénomène. Le ratio
dépend à la fois de la vitesse de rotation du moteur et du couple restrictif appliqué à la
sortie de la transmission.
Figure 1.4 Modiﬁcation de rayon des poulies d'une CVT. À gauche, basse vi-
tesse moteur (poulie menante "ouverte"). À droite, haute vitesse moteur (poulie
menante "fermée"). Source : http ://motoconseils.com
De par sa position dans la chaîne de puissance, la CVT est sujette à de très fortes
contraintes et excitations vibratoires. De par sa conception, elle possède de nombreuses
petites pièces mobiles et de grandes surfaces susceptibles de générer des bruits de cliquetis
et de rayonner du bruit (excitation par les vibrations du moteur, chocs, ...). Elle peut
donc être considérée comme un élément critique d'un point de vue vibro-acoustique. La
CVT, de part sa position au plus près du moteur et de part sa géométrie, peut se prêter
aussi à l'implantation de solutions qui permettent soit de réduire de façon "directe" le
bruit (rayonné ou de cliquetis) par des solutions intégrées aux pièces de la CVT, soit de
réduire les vibrations qui peuvent exciter tous ces mécanismes de génération de bruit par
des solutions techniques supplémentaires de découplage ou d'amortissement par exemple.
1.2 Déﬁnition du projet de recherche
Dans l'idée de réduire le bruit de la transmission, la qualiﬁcation et la comparaison du bruit
(entre diﬀérents modèles ou solutions) se dessinent comme des points primordiaux. C'est
ensuite la façon de réduire ce bruit qui est, de la même manière, un point de premier ordre.
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En eﬀet, la transmission (en particulier celle d'une motoneige) est un élément critique
directement soumis à l'excitation du moteur (fortes sollicitations en torsion provenant du
moteur deux temps). Elle est donc le siège d'importantes vibrations pouvant aussi générer
du bruit et remettre en cause tant la certiﬁcation du véhicule que le confort de l'utilisateur
et des personnes aux alentours. Une meilleure connaissance du bruit provenant de la CVT
ainsi qu'une manière ﬁable et rapide de l'enregistrer sont des enjeux clés. De même, la
recherche de solutions adaptées aux problèmes de vibration/bruit apparaît comme une
suite évidente aux enjeux précédents et doit permettre de s'adapter au cas étudié, tout en
étant conçu de manière optimale. Le projet peut se résumer au travers des questions de
recherche suivantes :
- Comment mesurer eﬃcacement le bruit de la CVT d'une motoneige et déterminer
son origine ?
- Quelle solution peut être développée pour réduire le bruit de la CVT en tenant
compte de ses particularités géométriques et dynamiques ?
Les questions qui suivent découlent des précédentes pour préciser les objectifs de la thèse,
qui seront détaillés dans la section suivante :
- Comment mesurer de façon rapide et ﬁable sur banc de test le bruit et/ou les vibra-
tions d'une CVT et comparer les résultats de diﬀérentes conﬁgurations ?
- Comment modéliser un amortisseur dynamique de vibrations en torsion auto-accordé
(adaptatif et entièrement mécanique), quelle est son eﬃcacité sur la réduction des
vibrations du système sur lequel il est intégré et quelles sont ses limites ?
- Quelle est l'inﬂuence d'un guidage sur le comportement dynamique d'une poutre
avec une masse à son extrémité, et comment en tenir compte pour la conception et
l'optimisation d'un amortisseur auto-accordé ?
Ainsi, la première question mettra en lumière les enjeux liés au bruit de la CVT et les
possibles pistes de solutions pour y répondre. La réponse à la deuxième question découlera
des apprentissages liés à la réponse à la première question, c'est cette dernière qui inﬂuen-
cera la direction à suivre pour la deuxième. En eﬀet, le post-traitement des des mesures
sur banc CVT permettra d'en apprendre plus sur le bruit de la CVT et ses origines, aﬁn
de choisir et concevoir une solution de réduction de bruit adaptée et originale.
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1.3 Objectifs
1.3.1 Objectif général
L'objectif principal de la thèse de doctorat est le suivant :
Proposer, modéliser et concevoir une preuve de concept d'un amortisseur dynamique de
torsion auto-accordé (ADT2A), aﬁn de valider ce concept et son modèle pour pouvoir
concevoir et optimiser ce nouveau type d'amortisseur. L'objectif est ainsi à la fois théorique
(par la modélisation de l'amortisseur) et expérimental (par sa validation et l'optimisation
de son accordage), l'un complétant l'autre.
1.3.2 Objectifs spéciﬁques
Plusieurs objectifs spéciﬁques ressortent de l'objectif principal :
- Mettre au point une démarche expérimentale ﬁable de mesure/comparaison du bruit
et/ou des vibrations provenant d'une CVT (avec ou sans solution d'amortissement)
et donc plus largement, le bruit et/ou les vibrations provenant d'une pièce ou d'un
assemblage tournant soumis à une excitation de type moteur (le moteur de la mo-
toneige MXZ du projet dSkiBel est pris pour référence).
- Modéliser en 1D (torsion) l'ADT2A.
- Concevoir, fabriquer et tester une preuve de concept de celui-ci.
- Connaître l'inﬂuence de la condition de guidage (accordage) de l'amortisseur sur son
comportement dynamique.
- Identiﬁer les limites du concept.
Le schéma logique du projet de recherche est donc le suivant : grâce à l'utilisation d'un
banc de test et au développement d'une méthodologie de traitement des données, les
connaissances concernant les mécanismes générateurs de bruit de la CVT sont améliorées.
De ces résultats est déterminée une solution potentielle de réduction de bruit et vibrations,
dont l'originalité technologique est d'adapter l'amortissement des vibrations en fonction de
la vitesse de rotation de la CVT. La validation du concept proposé donne alors lieu à la mise
en lumière de paramètres critiques, dont le plus important est l'accordage de l'amortisseur.
Ceci débouchera alors sur une étude paramétrique dont l'objectif est de déterminer un
modèle expérimental dépendant des conditions et de la géométrie de l'amortisseur et du
système d'accordage, aﬁn de rendre plus précise la conception de ses systèmes et ainsi
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les rendre plus eﬃcaces lors de leur application au cas de la CVT d'une motoneige par
exemple.
1.4 Plan du document
Cette thèse se compose des chapitres suivants : Introduction, État de l'art, Mesure de bruit
de CVT sur banc de test et méthode de traitement des données, Amortisseur dynamique en
torsion auto-accordé, Étude paramétrique expérimentale de l'eﬀet d'un jeu sur l'eﬃcacité
d'un amortisseur de vibration, et enﬁn Conclusion.
Le chapitre Introduction est le présent chapitre et présente le contexte des recherches
eﬀectuées, le projet de recherche et ses objectifs, ainsi que le présent plan du document.
Dans le chapitre État de l'art, une revue de la littérature qui a trait aux diﬀérents pans
des recherches menées dans cette thèse est présentée. Elle couvre ce qui concerne les
vibrations et le bruit pour les transmissions, les solutions d'amortissement existantes et
les cas d'applications, leur modélisation, et les eﬀets de conditions limites non linéaires sur
des poutres. Cet état de l'art sert de base pour les recherches présentées dans cette thèse.
Les trois chapitres suivant sont des chapitres de développement où sont présentés les tra-
vaux et leurs résultats. Les sections principales de chacun de ces chapitres sont les articles
qui ont été soumis sur ces travaux.
Le premier de ces chapitres concerne les recherches menées sur le banc de test motoneige
aﬁn de comparer les eﬀets sur le bruit de diﬀérentes CVT. Le banc de test est présenté,
ainsi que toute la méthode de traitement des données enregistrées sur le banc pour aboutir
à des résultats post-traités ﬁables comparés aux résultats d'essais de pass-by, permettant
de valider ou invalider la réduction de bruit due à un changement de CVT.
Le deuxième chapitre présente la conception, la modélisation ainsi que les tests de la
preuve de concept d'amortisseur dynamique en torsion auto-accordé. L'article inclus met
l'emphase sur les résultats de test eﬀectués sur banc dynamométrique ainsi que la compa-
raison avec le modèle numérique. D'autres sections détaillent la modélisation ainsi que la
conception.
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Enﬁn, le dernier des chapitres de développement concerne l'étude expérimentale menée
sur un système amorti par un ensemble poutre-masselotte (réalisant un système masse-
ressort) et qui permet d'obtenir un modèle expérimental de l'inﬂuence d'un jeu dans
une condition limite sur la fréquence et l'eﬃcacité d'absorption d'un amortisseur poutre-
masselotte. La CVT étant sujette à une excitation dépendante de la vitesse de rotation
moteur, l'amortisseur doit s'adapter à cette vitesse pour fonctionner de manière optimale.
Cette adaptation est réalisée à l'aide de pièces mobiles, les jeux fonctionnels auront donc
une inﬂuence sur les caractéristiques de l'amortisseur. L'étude de l'inﬂuence du jeu sur
la fréquence propre de l'amortisseur est l'objet de ce chapitre. Un article synthétise ces
recherches. Une autre section concernera la représentation par équations de cette étude.
10 CHAPITRE 1. INTRODUCTION
CHAPITRE 2
État de l'art
2.1 Excitations vibratoires d'une CVT
Comme nous avons pu le voir dans l'introduction, la CVT est connectée au moteur par
l'extrémité du vilebrequin. Elle subit donc directement les vibrations provenant du mo-
teur, dont les plus importantes sont celles de torsion (le couple n'est pas constant mais
oscille autour d'une valeur moyenne). Les variations du couple (ses oscillations) sont de
type harmonique et dépendent fortement du moteur concerné, en amplitude et en nombre.
Ainsi, il est possible de déterminer ces oscillations grâce à des coeﬃcients en fonction du
type de machine. On trouve ainsi dans un article de Valembois [Valembois, 1990] les for-
mules et coeﬃcients nécessaires à la modélisation du couple. C'est d'abord la somme d'une
constante et d'une ou plusieurs fonctions harmoniques, comme explicité dans la ﬁgure 2.1.
Figure 2.1 Modélisation d'un couple ﬂuctuant [Valembois, 1990]
Ensuite, Valembois énonce le coeﬃcient de service k comme étant :
k =
C0 + ϵ
C0
avec ϵ le coeﬃcient multipliant le cosinus dans l'équation de la ﬁgure 2.1.
Ainsi, le couple réel étant la somme de plusieurs harmoniques, on assigne à chaque fonc-
tion harmonique un coeﬃcient de service k ainsi qu'un facteur n représentant le nombre
de perturbations par cycle de révolution pour ce coeﬃcient de service. Valembois donne
un tableau de ces paramètres en fonction de la machine considérée. Par exemple, pour un
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moteur thermique bicylindre 2-temps (n = 2 donc ordre 2 de la vitesse de rotation, har-
monique la plus critique d'un point de vue excitation vibratoire), le coeﬃcient de service
sera k = 2.5.
En conclusion, pour un moteur thermique bicylindre 2-temps dont le couple moyen est
de 120 N.m à 8000 RPM, l'amplitude crête à crête 2ϵ (voir ﬁgure 2.1) de l'ordre 2 des
oscillations de couple vaudra 360 N.m, soit un couple instantané pouvant devenir négatif
et avoir pour valeurs extrêmes −60 N.m et 300 N.m. Ces valeurs sont considérables, et on
entrevoit rapidement les répercussions vibro-acoustiques de telles oscillations de couple.
L'excitation vibratoire sera très intense, ce qui peut être propice à la génération de bruit
par des pièces qui subissent cette excitation vibratoire.
L'excitation est aussi directement dépendante du système tout entier (le moteur, le vile-
brequin, la transmission qui lui est raccordée, ...). Si on modélise simplement le système
moteur-arbre-transmission comme un arbre à deux volants d'inertie, la première vitesse
critique de torsion (et donc fréquence critique de vibration) peut être obtenue [Valembois,
1990][Blanc, 2000c], comme sur la ﬁgure 2.2.
Figure 2.2 Première vitesse critique de torsion d'un arbre à deux volants d'iner-
tie. [Valembois, 1990]
Ainsi, en plus de l'excitation créée par le moteur, les résonances d'arbres sont à prendre
en considération car elles sont une source supplémentaire de vibrations.
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Pour Blanc [Blanc, 2000c], dans le cas d'un moteur 2-temps, de façon générale considérer
les ordres 1 à 10 de l'excitation (liés au système bielle-manivelle, donc à l'action des gaz
sur le piston - ordres 1 à 10 - et aux inerties - ordres 1 à 4, ainsi qu'au balourd - ordre
1) toutes les harmoniques d'ordre supérieur ayant des amplitudes faibles (dont l'inﬂuence
peut être négligée). Si le moteur et la conﬁguration moteur-arbre-transmission sont les
sources principales de l'excitation vibratoire de la CVT, cette dernière elle-même abrite
une autre source : la courroie. Comme le montre Beuvelet [Beuvelet, 2014], qui s'appuie
sur les travaux de Gerbert [Gerbert, 1999], dans sa modélisation de la force exercée par
la courroie sur les ﬂasques de la poulie menante d'une CVT, la force varie au cours d'une
révolution, avec la présence de phénomènes d'adhérence et de glissement, et même d'un
pic d'eﬀort à un certain moment de la révolution (voir ﬁgure 2.3). Nous serions donc en
présence d'une force variable tournante.
Figure 2.3 Force appliquée par la courroie en un point du ﬂasque de la pou-
lie motrice de la CVT au cours d'une révolution (ratio de transmission 1.4).
[Beuvelet, 2014]
Si Panneton [Panneton et al., 1995] nous montre que l'application d'une force tournante
simple sur une coquille cylindrique peut faire entrer des modes de la coquille en résonance
pour certaines vitesses de rotation, on peut tout à fait envisager que quelque chose de
similaire se produit dans le cas d'un ﬂasque (qui peut être vu comme une coquille tronco-
nique). De plus, l'auteur [Méjane, 2015] met en évidence les modes propres vibratoires du
ﬂasque ﬁxe d'une poulie menante de CVT, leurs fréquences se trouvant dans la zone où
le bruit de la CVT est le plus intense et leurs déformées conﬁrmant l'eﬃcacité de l'ajout
d'une couronne en périphérie du ﬂasque (voir ﬁgure 2.4).
14 CHAPITRE 2. ÉTAT DE L'ART
Figure 2.4 Les premiers modes propres vibratoires du ﬂasque ﬁxe de la poulie
motrice d'une CVT. De gauche à droite et de haut en bas : mode (1,0), mode
(2,0), mode (3,0), mode (3,1). [Méjane, 2015]
La complexité et le caractère critique des vibrations aﬀectant la CVT résident dans plu-
sieurs facteurs liés au moteur (bicylindre 2-temps à couple élevé), à la géométrie du sys-
tème, ainsi qu'à la transmission elle-même. Elle est aussi composée de petites pièces mobiles
(donc avec jeu) qui, excitées par des vibrations, peuvent créer de petits chocs excitant à
leur tour la CVT et/ou générant du bruit.
2.2 Caractérisation du bruit de la CVT, résultant d'une
excitation vibratoire
La CVT fait l'objet d'une excitation vibratoire intense et, de par sa conception, elle semble
propice au rayonnement de bruit (surfaces tronconiques et coquille cylindrique en alumi-
nium, petites pièces mobiles). Ainsi le bruit de la CVT peut être directement dû au rayon-
nement des surfaces par exemple par l'apparition des modes propres vibratoires rayonnants
des ﬂasques, ou par leur excitation par des chocs ou eﬀorts cycliques.
En eﬀet, la forme des ﬂasques de CVT peut, en simpliﬁant beaucoup la géométrie, être
vue comme une plaque circulaire raidie, encastrée en son centre. Il peut alors apparaître en
périphérie (où on observe les déformations maximales), ainsi qu'au niveau des raidisseurs
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(qui peuvent être considérés comme des discontinuités), des vibrations qui rendent en
général la structure plus eﬃcace en terme de rayonnement acoustique.
Après avoir fait des essais au marteau d'impact sur une CVT en conditions libre-libre, et
confronté ces essais à une analyse modale numérique, l'auteur [Méjane, 2015] mena une
expérience sur le ﬂasque ﬁxe d'une CVT à l'aide d'une antenne de microphone en arc de
cercle et un vibromètre laser. Le ﬂasque était monté sur l'arbre moteur et était excité par
un pot vibrant miniature (bruit blanc) en un point de sa périphérie, dans la direction de
l'axe de l'arbre. Grâce à cette expérience, il est montré que beaucoup de modes du ﬂasque
sont rayonnants (voir ﬁgure 2.5) et se situent globalement dans la même plage de fréquence
que celle identiﬁée durant un test de Pass-by par le manufacturier, où le plus haut niveau
de bruit se situe entre 1200 à 3000 Hz. Cependant l'eﬃcacité de rayonnement modale n'a
pas été mesurée.
Figure 2.5 Comparaison entre les vibrations normales de la surface du ﬂasque
ﬁxe et le bruit enregistré, en laboratoire. [Méjane, 2015]
Ces deux études montrent le potentiel de rayonnement de la CVT, qui en ont fait une
source de bruit non négligeable du véhicule et identiﬁée dans le projet.
2.3 Source et réduction des vibrations et du bruit des
transmissions et du moteur dans l'automobile
L'automobile est certainement le secteur où le plus de solutions de réduction de bruit
et vibration existent. Si cette industrie utilise aussi des CVT, elle ne fait pas toujours
appel exactement aux mêmes technologies. On retrouvera, dans les voitures, des CVT
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utilisant des courroies métalliques ou des chaînes. Si les mécanismes de générations de
bruit peuvent être diﬀérents, certains sont communs avec la courroie de caoutchouc des
CVT de motoneige. Par exemple, les mouvements du bloc moteur et la rugosité de surface
des poulies de la CVT en font partie. Ces deux éléments contribuent à générer du bruit
[Kanagawa et al., 2004]. Par ailleurs, le bruit qui provient de la courroie est souvent l'un
des plus dérangeant. Ce bruit, causé par des oscillations de la courroie en fonctionnement,
est intimement lié aux paramètres de tension de la courroie [Pan et al., 2000]. Or, ceux-ci
peuvent fortement varier en présence d'oscillations de couple [Lebrecht et al., 2004]. La
CVT, donc, peut être responsable de vibrations et de bruit relativement gênant. Malgrès
la variété de sources possibles, la solution la plus employée dans l'industrie automobile est
l'amortisseur dynamique de torsion. Il résout aussi bien les problèmes de vibration [Shaw
et al., 1997] que les problèmes de bruit [Griﬀen et al., 2007][Duan et al., 2009], le bruit
pouvant alors aussi être du bruit rayonné par d'autres éléments excités mécaniquement
par les variations de couple du moteur.
Les sources de bruit de la CVT de la motoneige seront l'objet d'une étude de cette thèse.
Les solutions d'amortissement dynamique pour la réduction du bruit appliqué à la mo-
toneige le seront aussi, mais les solutions existantes classiques font l'objet d'une section
descriptive du présent chapitre.
2.4 Méthodes de mesure de bruit sur un véhicule et
comparaison
La mesure de bruit sur un véhicule (récréatif ou non) est très importante, surtout depuis
quelques années car les normes sont de plus en plus restrictives. Cette mesure permet d'une
part de prouver que le véhicule respecte la norme et peut être commercialisé, mais sert aussi
énormément dans les phases de développement pour valider les nouvelles composantes ou
pour comparer diﬀérents modèles et/ou conﬁgurations entre eux.
Hillquist et Scott [Hillquist, 1975] mettent en évidence, au travers d'essais en Pass-by sur
plusieurs types de véhicules dans diﬀérentes conﬁgurations, la forte dépendance du niveau
de bruit à la vitesse du véhicule. C'est ainsi que les normes ﬁxent des vitesses à atteindre
en certains points lors de la mesure. Il n'en reste pas moins que pour une vitesse véhicule
donnée, deux moteurs diﬀérents peuvent tourner à des vitesses diﬀérentes (à cause de la
calibration de la CVT par exemple). Les niveaux de bruit des deux véhicules peuvent
alors être diﬀérents, sans lien avec le bruit des systèmes-mêmes de la motoneige. Ce ne
serait pas, par exemple, qu'une CVT fait moins de bruit que l'autre, mais simplement que
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la vitesse moteur est plus faible, et donc possiblement les niveaux d'excitation vibratoire
diﬀérents. En eﬀectuant des mesures de bruit de passage non normalisées, Rao [Rao et al.,
1988] arrive à la même conclusion et va plus loin en montrant que la dépendance du bruit
émis à la vitesse du véhicule est linéaire (voir ﬁgure 2.6). Or, lors d'un essai de Pass-by
en accélération maximale, la vitesse de la motoneige varie. Mais pas forcément la vitesse
de rotation du moteur, car dans le cas d'une CVT, elle fait en sorte que le moteur soit
constamment dans un régime bien choisi par calibration. Il n'y a pas, pendant la mesure,
de contrôle de la vitesse de rotation du moteur.
Figure 2.6 Niveau de bruit émis en fonction de la vitesse et régression linéaire
pour les motocyclettes (a), scooters (b), motos (c), camionnettes légères (d),
automobiles (e), 4x4 et vans (f), camions chargés (g), camions vides (h) et bus
(i). [Rao et al., 1988]
Si, pour une automobile, le test de pass-by est relativement facile à mettre en ÷uvre, il
l'est en revanche moins pour une motoneige, car il est très dépendant des conditions mé-
téorologiques [Dilworth, 2009]. C'est aussi une expérience assez lourde à mettre en place
et peu eﬃcace (longueur des essais, montages/démontages) pour comparer rapidement
plusieurs modèles ou conﬁgurations d'une pièce sur un véhicule. Enﬁn, plusieurs sources
de bruit peuvent se trouver dans un même espace restreint, et donc rendre plus diﬃcile la
distinction et l'analyse d'une source en particulier [Braun et al., 2013]. Malgré cela, elle
est la méthode utilisée par les industriels car elle est représentative de la condition que le
véhicule doit remplir pour être considéré dans les normes. Ainsi, dans la littérature récente
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et à la connaissance de l'auteur, il n'y a pas de méthode réellement diﬀérente proposée aﬁn
d'étudier le bruit d'un sous-système particulier (par exemple la CVT en fonctionnement)
d'un véhicule. La littérature contient quelques méthodes de mesures améliorées, comme
la mesure du bruit d'un train en pass-by [Dittrich et Janssens, 2000], recommandant le
contrôle de paramètres ou encore l'utilisation d'antennes de microphones plutôt qu'un
simple microphone et d'éviter de seulement considérer le niveau de bruit maximum, pour
entre autre éviter les problèmes de reproductibilité. Les autres méthodes récemment pa-
rues concernent plus la reconstruction ou la prédiction du niveau de bruit, l'isolation des
contributeurs et leur analyse par chemins de transfert [Janssens et al., 2006][Yang et al.,
2011][Huijssen et al., 2013], et non pas une prise de mesure diﬀérente, ni des conditions
d'essais diﬀérentes ou une nouvelle façon de traiter le signal.
Lors d'essais internes, sur un banc d'essai développé par Walid Belgacem (et auquel l'au-
teur a participé), il n'était pas possible de comparer le bruit de deux modèles de CVT
avec ﬁabilité (motoneige ﬁxe, la chenille "roulant" sur une plaque d'acier mouillée) en uti-
lisant les techniques de comparaison habituelles (moyenne temporelle par essai, moyenne
des signaux de plusieurs essais) et sans un bon contrôle de la vitesse moteur et du couple
(charge) appliqué. Ceci est dû au fait que le bruit de la CVT est très dépendant de la
vitesse de rotation du moteur et que, durant les essais, la vitesse de rotation ne cesse de
varier, parfois de plus de 100 rpm en une seconde. Ce verrou devra être débloqué en tenant
compte de cette dépendance et en améliorant la manipulation eﬀectuée sur le banc d'essai.
2.5 Mesure des vibrations d'éléments tournants
La mesure de vibrations se fait de façon très courante à l'aide d'accéléromètres, qu'ils
soient uni-axe ou encore tri-axe. Cependant pour des éléments tournants, on ne peut
envisager leur utilisation à cause du câblage. Il faut alors se tourner vers une autre solution :
l'utilisation d'un vibromètre laser rotationnel.
D'après Miles [Miles et al., 1999], le vibromètre laser rotationel est un outil puissant car
il est insensible aux vibrations en translation. Cependant, il requiert un réglage ﬁn pour
ne pas être perturbé par d'autres vibrations angulaires latérales et pour que le signal
de la mesure soit plus important que le bruit de mesure. L'isolation des vibrations qui
nous intéressent (si des vibrations parasites existent) peut se faire grâce à l'utilisation de
plusieurs vibromètres laser placés dans diﬀérentes positions [Bell et Rothberg, 2000a][Bell
et Rothberg, 2000b][Rothberg et Bell, 2004]. Le laser mesure une variation de la vitesse
de rotation moyenne (∆Ω à Ω). Miles ajoute que la mesure n'est pas aﬀectée par la forme
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de la pièce ciblée (le diamètre importe peu). La sensibilité est surtout liée aux angles
d'incidence des deux rayons laser. Sur des vibromètres récents, l'incertitude de la mesure
peut être de 1 à 2% pour un mauvais alignement radial du faisceau d'une dizaine de
degrés [Castellini et al., 2006]. Castellini ajoute que suivant les conditions de température,
le décodeur (analogique ou digital) utilisé et la sensibilité utilisée, 1 à 1.5% d'incertitude
supplémentaire peuvent apparaître. C'est donc ici l'importance du réglage pour la mesure
qu'il faut noter : pour saisir correctement l'information qui nous intéresse (les vibrations en
torsion seulement), le montage et le réglage de l'appareillage se doivent d'être minutieux.
Enﬁn, on peut ajouter à cela la nécessité de préparer la pièce à mesurer. En eﬀet, il est
courant d'utiliser du ruban adhésif qui diﬀuse et réﬂéchi bien la lumière. Il existe aussi
d'autres possibilités, avec le même objectif : éviter d'avoir un niveau de bruit de mesure
important ou des signaux périodiques parasites dus à la rugosité de la surface de mesure.
Ainsi le lissage de la surface de mesure s'avère une très bonne option [Tatar et al., 2007].
Tatar montre que ceci (rugosité Ra = 21 nm dans son étude) permet une mesure où le
bruit est minimisé et des amplitudes plus grandes pour un même cas. On le voit nettement
lorsque l'on regarde les courbes "LDV smooth" (mesure laser sur surface lisse) et "LDV
rough" (mesure laser sur surface rugueuse) de la ﬁgure 2.7. "DS" correspond aux capteurs
capacitifs de déplacement (sans contact).
Figure 2.7 Niveau des interférences lors de la mesure par vibromètre laser
pour diﬀérentes vitesses de rotation. Excitation à 400 Hz. Les interférences sont
dépendantes de la vitesse de rotation lorsque la surface n'est pas "lisse". [Tatar
et al., 2007]
Ce lissage s'avère très important pour éviter d'avoir du bruit dans le spectre fréquentiel
du signal, dû aux interférences créées par les multiples petites surfaces non-normales au
rayon du laser [Tatar et al., 2007].
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2.6 Solutions d'amortissement des vibrations
Dans un absorbeur dynamique, la solution d'amortissement des vibrations utilisée la plus
simple est le système masse-ressort. Le principe repose sur l'accordage de la fréquence
propre f0 = 12π
√
k
m
du système masse-ressort avec la fréquence dont on souhaite diminuer
l'intensité vibratoire (voir ﬁgure 2.8).
Figure 2.8 Amortisseur masse-ressort pour supprimer les vibrations d'une
structure primaire. [Jalili, 2002]
La réduction est optimale lorsque le déplacement de notre structure est nul, soit :
ka = maω
2, ca = 0 pour
X(jω)
F (jω)
=
ka −maω2 + jcaω
H(jω)
où H(jω) est la fonction de transfert gouvernant la structure pour son étude dans le
domaine fréquentiel, et ka, ma et ca sont les paramètres du système masse-ressort.
Cette solution est énormément utilisée aujourd'hui, par exemple pour réduire les vibrations
de machines ou les isoler, pour réduire les vibrations de structures, ou encore diminuer le
rayonnement de plaques [Carneal et al., 2004]. De plus, ces intégrations sont de plus en
plus semi-actives voire actives, aﬁn de s'adapter à la vibration (en particulier sa fréquence).
Le principe reste pourtant le même. Si l'on souhaite adapter la réponse du système masse-
ressort linéaire pour les vibrations d'une structure ou d'une plaque, on trouve des solutions
développées généralement à base de piézo-électriques. Le système se modélise souvent avec
un seul degré de liberté, le système masse-ressort étant conçu pour réduire des vibrations
bien ciblées par ses paramètres (raideur et masse). Jalili [Jalili et Knowles, 2004] met
ainsi au point un petit amortisseur actif de vibration de cette façon (voir ﬁgure 2.9). Les
paramètres nominaux de l'amortisseur sont ceux du matériau piézo-électrique au repos.
Grâce à un tel système, il a été possible de s'adapter à l'excitation (800 Hz) et réduire les
vibrations de la structure, en eﬀectuant l'accordage du système masse-ressort (voir ﬁgure
2.10).
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Figure 2.9 Actuateur inertiel (à gauche), schéma d'opération (au milieu), et le
modèle mathématique à 1 DDL (à droite). [Jalili et Knowles, 2004]
Figure 2.10 Réponses du système - déplacement (m) : (en haut) pour les pa-
ramètres nominaux de l'amortisseur, (au milieu) après la première procédure
d'accordage, (en bas) après la seconde. Primary désigne la structure dont il faut
réduire les vibrations. [Jalili et Knowles, 2004]
Alors que le contrôle actif n'est pas l'objet du projet de recherche présenté dans ce do-
cument, il est très intéressant de relever dans cette étude les avantages oﬀerts par l'ac-
cordage de l'amortisseur à l'excitation appliquée à une structure. En eﬀet, Jalili est ici
capable d'adapter son système masse-ressort à la fréquence de l'excitation aﬁn de réduire
de façon optimale les vibrations de sa structure. Il est possible, dans certains cas, qu'il soit
préférable d'accorder la fréquence propre à une fréquence diﬀérente de celle de l'excitation
pour obtenir une réduction optimale [Jalili, 2002], par exemple quand on désire réduire le
bruit rayonné par une plaque [Carneal et al., 2004].
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Lorsqu'on regarde du côté des solutions adaptatives passives (qui couplent la faible com-
plexité d'un système passif et la robustesse d'eﬃcacité d'un système adaptatif actif), on
s'aperçoit qu'un moyen d'adapter la fréquence d'absorption est d'agir sur les propriétés du
matériau du ressort. Par exemple, Williams [Williams et al., 2002] conçoit un amortisseur
adaptatif passif en utilisant des barres en alliages à mémoire de forme qu'il chauﬀe ou
non (il peut chauﬀer certaines paires de barres et pas d'autres) pour ajuster la fréquence
propre du système masse-ressort (voir ﬁgure 2.11).
Figure 2.11 Concept de l'amortisseur (à gauche) et schéma du circuit de chauf-
fage des paires de barres (à droite). [Williams et al., 2002]
Figure 2.12 Fonction de transfert entre l'accélération du pot vibrant et celle
de la masse primaire avec amortisseur :  aucune paire chaude,  -  deux
paires chaudes, - - - - - trois paires chaudes, • • • • • toutes les paires chaudes.
[Williams et al., 2002]
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Il parvient à adapter son système à l'excitation et obtient de très bons résultats (réduction
de 7 à près de 20 dB, voir ﬁgure 2.12). Ceci met en lumière l'action sur les propriétés du
matériau comme moyen d'obtenir une adaptation (passive ou non).
En se tournant vers l'amortissement des vibrations en torsion, on trouve plusieurs techno-
logies, plus ou moins récentes et bien connues des ingénieurs du domaine. Dans un rapport
paru récemment, la compagnie Schaeer [Kroll et al., 2014] fait le point sur les diﬀérentes
solutions existantes dans l'automobile. On y retrouve les trois solutions les plus communes
(ainsi que le fonctionnement explicité des deux premières) : le volant d'inertie bi-masses
(ou double volant amortisseur), le pendule centrifuge et l'association des deux (voir ﬁgure
2.13).
Figure 2.13 Eﬀet du volant d'inertie bi-masses (à gauche), et de l'amortisseur
à pendules centrifuges (à droite). [Kroll et al., 2014]
Alors que pour le volant d'inertie bi-masses la fréquence d'absorption est ﬁxe à f ∼
√
k
I
avec I l'inertie en rotation de la masse et k la raideur du ressort (et donc son eﬃcacité
est limitée à une petite plage de fréquence), la fréquence pour le pendule centrifuge est
variable ; elle suit la vitesse de rotation et est de la forme f ∼ n
√
L
I
avec I l'inertie en
rotation du pendule, L la distance du point d'attache du pendule par rapport au centre
de rotation du système et n la vitesse de rotation. C'est une solution adaptative passive
qui agit sur un ordre pour toute la plage de vitesse. Dans le cas du volant d'inertie bi-
masses, une des deux masses (ou volants) est liée au moteur, l'autre à la transmission. Des
ressorts sont rentre les deux masses pour absorber les vibrations lors de la transmission
de la rotation. En ce qui concerne l'amortisseur à pendule centrifuge, des pendules vont
osciller sous l'action des vibrations de torsion. Les pendules ne vont pas absorber l'énergie,
mais la restituer au moment opportun au système.
Blanc [Blanc, 2000a] présente d'autres types d'amortisseurs de torsion, comme l'amor-
tisseur accordé avec couplage viscoélastique et l'amortisseur non accordé avec couplage
purement visqueux (ﬁgure 2.14).
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Figure 2.14 Amortisseur viscoélastique (à gauche) et amortisseur à huile sili-
conée (à droite). [Blanc, 2000a]
D'autres solutions existent encore, mais l'essentiel est là. Il existe plusieurs brevets d'amor-
tisseurs de torsion, dont un adaptatif [Nerubenko, 2008][Nerubenko, 2016] particulièrement
intéressant où la longueur du pendule centrifuge change en fonction de la vitesse de ro-
tation, tout comme la longueur de poutres d'accouplement encastrées à une extrémité
(voir ﬁgure 2.15). La longueur des poutres est ainsi modiﬁée en fonction de la vitesse pour
adapter la rigidité de l'accouplement, de même la longueur des pendules et la distance du
point d'attache à l'axe de rotation sont modiﬁées pour changer la fréquence d'absorption
de l'amortisseur.
On notera ﬁnalement l'existence d'accouplements et amortisseurs utilisant des lames d'acier
travaillant en ﬂexion (solution sur laquelle est basée une partie du brevet précédemment
cité), dont l'idée nous intéressera pour le projet [Geislinger, 2017; Valembois, 1990].
D'autres solutions techniques de réductions des vibrations de torsions existent [Bourgois,
2016] mais sont soit très volumineuses, soit nécessitent un apport d'énergie (hydraulique
par exemple), soit trop complexes pour notre application.
2.7 Modélisation d'une solution de réduction des vi-
brations sur une chaîne de transmission
Pour modéliser un amortisseur de torsion, voire tout le système auquel il est intégré, la
méthode communément utilisée est une modélisation 1D en torsion. C'est ce que font des
logiciels comme LMS Imagine.Lab Amesim ou GT-Power/GT-Crank. Dans cette méthode,
on considère des inerties de rotation par rapport à l'axe de rotation, des raideurs de torsion
et des amortissements de torsion [Blanc, 2000b].
2.7. MODÉLISATION D'UNE SOLUTION DE RÉDUCTION DES VIBRATIONS
SUR UNE CHAÎNE DE TRANSMISSION 25
Figure 2.15 Amortisseur de torsion adaptatif : partie adaptation de la longueur
des poutres d'accouplement entre l'arbre 305 et le système 314 grâce à la masse
318 et au ressort 320 (en haut), et partie adaptation de la longueur du pendule
(en bas). [Nerubenko, 2008]
Chaque arbre, disque, roue, ... est modélisé par une inertie équivalente. De plus, une
raideur (voire un amortissement) caractérise chaque arbre ou liaison. Il est ainsi possible
par exemple de faire un modèle en torsion d'un système poulie courroie (voir ﬁgure 2.16).
Si elle est résolue de façon temporelle associée à une méthode numérique telle que New-
mark ou Runge-Kutta, cette modélisation permet d'obtenir la réponse du système à une
excitation forcée, ici les oscillations de couple du moteur. La méthode de Newmark dif-
fère de la méthode de Runge-Kutta, largement utilisée et notamment présente dans Mat-
lab/Simulink. La méthode de Newmark est par exemple souvent utilisée en calcul par
éléments ﬁnis (intégration directe - [Bathe, 1996]) L'algorithme est assez simple (plus lé-
ger que celui de Runge-Kutta), même en cas de non-linéarité du système. Son erreur est
du troisième ordre proportionnel à la dérivée de l'accélération. Pour remplacer cette déri-
vée, deux paramètres γ et β sont utilisés et leur valeur reﬂète la stabilité et le caractère
implicite ou explicite de l'algorithme. La méthode est matricielle et convient bien à la
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Figure 2.16 Système poulie-courroie (en haut), et son modèle en torsion équi-
valent, ramené à la vitesse du rotor (en bas). [Blanc, 2000b]
résolution de systèmes fortement non-linéaires (comme dans le cas où la matrice de masse
ou de force appliquée dépend de la position et du temps). Le schéma est le suivant (calcul
au temps t en fonction de t et t− dt - [Bathe, 1996]) :
Mx¨ = f(x, x˙, t) (2.1)
x¨t =
1
M
f(xt−dt, x˙t−dt, t) (2.2)
xt = xt−dt + dtx˙t−dt +
dt2
2
[(1− 2β)x¨t−dt + 2βx¨t] (2.3)
x˙t = x˙t−dt + dt [(1− γ)x¨t−dt + γx¨t] (2.4)
La façon dont les paramètres déﬁnissent l'algorithme est détaillée dans le tableau 2.1 :
En fonction du problème à résoudre, les valeurs de γ et β sont choisies. Il existe des valeurs
classiques de ces paramètres, dont quelques-unes sont indiquées dans le tableau 2.2 :
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Paramètres Stabilité
γ ≤ 1/2 Instable
1/2 ≤ γ et 2β ≤ γ Conditionnellement stable
1/2 ≤ γ et γ ≤ 2β Inconditionnellement stable
Tableau 2.1 Stabilité de la méthode de Newmark. [Bathe, 1996]
γ β Propriété Méthode
1/2 0 Explicite et conditionnellement stable Diﬀérences centrées
1/2 1/6 Conditionnellement stable Accélération linéaire
1/2 1/4 Inconditionnellement stable Accélération moyenne
Tableau 2.2 Méthodes classiques de calcul de l'accélération par la méthode de
Newmark et valeurs des paramètres associées [Newmark, 1959]
Par exemple, dans le cas de l'accélération linéaire, la stabilité sera obtenue pour dt
T
< 0.55
avec T la période du propre système ou de l'excitation. On prendra, dans le cas d'une
excitation qui est la somme de fonctions harmoniques, T la plus courte période soit celle de
l'harmonique d'ordre le plus élevé. Pour plus de précision, on utilisera en général dt < 0.1T
ou moins. Si on introduit un phénomène à 2000 Hz, T = 5× 10−4s, alors on pourra ﬁxer
dt = 5× 10−5s.
2.8 Eﬀet des conditions aux limites sur les fréquences
propres et l'eﬃcacité d'absorption d'un amortis-
seur masse-ressort
Les conditions aux limites sont primordiales dans la détermination des fréquences propres
d'une structure. Dans le cas d'une poutre encastrée-libre (voir ﬁgure 2.17), il existe des for-
mules simples pour déterminer de façon approchée mais relativement précise la fréquence
de ses premiers modes propres (voir tableau 2.3).
Mode Fréquence
1 f1 =
1
2π
(3.5156
L2
)
√
EI
ρ
2 f2 = 6.268× f1
3 f3 = 17.456× f1
Tableau 2.3 Fréquence des premiers modes propres de la poutre encastrée-libre.
[Young et Budynas, 2002]
Ici, l'encastrement est parfait (déplacement nul). Cependant, dans la pratique, l'encastre-
ment n'est jamais parfait, et il faut en tenir compte car cela a un eﬀet sur les fréquences
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Figure 2.17 Poutre encastrée-libre : E est le module d'Young du matériau, I
est le moment quadratique de la poutre et ρ la masse volumique.
propres de la poutre. Åkesson [Åkesson et al., 2009] montre ce phénomène au travers du
cas des porte-outils de tours. La ﬁxation du porte-outil n'étant pas un encastrement par-
fait, elle est modélisée par des points d'attache avec des raideurs linéaire et de torsion
(voir ﬁgure 2.18).
Figure 2.18 Modèle de poutre avec support élastique. [Åkesson et al., 2009]
En comparaison avec le cas idéal (cas où l'encastrement est parfait), la forme des modes
se trouve changée, comme on peut le voir sur la ﬁgure 2.19.
Ainsi, la force de serrage des vis impacte la rigidité de la ﬁxation, donc la réponse en
fréquence du porte-outil (voir ﬁgure 2.20).
Non seulement la fréquence des modes est modiﬁée mais aussi leur amplitude. On entrevoit
ici ce qui pourrait modiﬁer le comportement attendu d'un système masse-ressort dans le
cas où le ressort est une poutre travaillant en ﬂexion. Si les conditions de montage ne se
rapprochent pas d'un encastrement parfait, alors d'une part la fréquence d'absorption sera
diﬀérente de celle prédite, mais d'autre part, comme l'amplitude de résonance de la masse
sera elle aussi diﬀérente, l'eﬃcacité d'absorption s'en trouvera impactée.
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Figure 2.19 Forme des trois premiers modes d'une poutre pour : le cas idéal
encastré-libre (à gauche), le cas libre-ressort-ressort-ressort-libre avec 6 vis de
ﬁxation (à droite). [Åkesson et al., 2009]
Figure 2.20 Réponse du porte-outil : amplitude de l'accélération du point de
coupe dans la direction de la vitesse de coupe, ﬁxation avec 6 vis M10, pour cinq
couples de serrage diﬀérents. Les modes 1 (en-dessous de 530 Hz) et 2 (au-dessus
de 540 Hz) sont visibles. [Åkesson et al., 2009]
Si maintenant, désirant aller plus loin, on considère une poutre encastrée-libre dans sa
position de base, mais dont la condition limite libre est non-linéaire, dans le sens où elle
varie en fonction du déplacement en ﬂexion de l'extrémité de la poutre. Représentons cette
condition limite comme le fait Watanabe [Watanabe, 1978] dans son étude des vibrations
forcées pour une poutre aux conditions aux limites non-linéaires (voir ﬁgure 2.21).
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Figure 2.21 Modèle dynamique de la poutre. [Watanabe, 1978]
En fait, l'extrémité libre de la poutre va rencontrer les ressorts K (et donc subir une
force supplémentaire proportionnelle à K) seulement lorsque son déplacement transverse
|w| > e0. L'eﬀet peut être représenté comme sur la ﬁgure 2.22.
Figure 2.22 Condition limite non-linéaire de l'extrémité de la poutre (Zl est le
déplacement transverse à l'extrémité). [Watanabe, 1978]
À l'aide d'une expérience similaire, Moon et Shaw analysent et reproduisent numérique-
ment les vibrations chaotiques d'une poutre dont l'une des conditions limites est non-
linéaire [Moon et Shaw, 1983].
Plusieurs auteurs modélisent les conditions aux limites de poutres en utilisant des res-
sorts linéaires et de torsion [Bapat et Bapat, 1987][Knudsen et Massih, 2004][Sedighi et
Shirazi, 2012], ce qui incite à poursuivre dans cette voie pour modéliser des conditions li-
mites non-linéaires. D'autres encore ont étudié l'inﬂuence des conditions aux limites sur les
poutres, les plaques ou même les coquilles cylindriques [Forsberg, 1964][Rao, 1978][Berry,
1991][Lam et Loy, 1995][Gürgöze, 1996][Tabaddor, 2000]. Il en va de même pour la simula-
tion par éléments ﬁnis de ces vibrations chaotiques [Moorthy et al., 1993] ou la méthode de
calcul des fréquences propres de n'importe quel système de poutres sujet à des conditions li-
mites arbitraires (donc aussi non-linéaires) [Wiedemann, 2007]. Pour des conditions limites
classiques, la réponse non-linéaire de poutres a déjà été étudiée [Özkaya et al., 1997][Ka-
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mali Eigoli et Ahmadian, 2011]. Toute cette littérature est aussi intéressante de par le
cheminement associé à la modélisation théorique du comportement du système étudié.
Cependant, même dans la littérature récente et à la connaissance de l'auteur, il n'existe
pas de loi simple permettant de connaître très rapidement (même de façon approchée) l'in-
ﬂuence sur les fréquences et l'eﬃcacité d'absorption (réduction du niveau de vibrations du
système, au travers d'un amortissement par exemple) d'une condition limite non-linéaire
appliquée à une poutre ou une poutre avec une masse à une extrémité. À plus forte raison,
il n'existe pas de loi modélisant le cas d'un guidage avec un jeu non pas à une extrémité
mais à une position arbitraire de la poutre, et donc dépendant aussi de la géométrie de ce
guidage et de sa position.
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Date de soumission : 16 mars 2017
Revue : Mechanical Systems and Signal Processing
Titre français : Une méthode de traitement des données appliquée aux mesures de bruit
des motoneiges et leurs sous-systèmes sur banc de test.
Contribution au document :
Cet article synthétise le travail eﬀectué pour mettre en place une façon de traiter les
données de bruit sur le banc de test motoneige. Cette méthode permet l'utilisation ﬁable
d'un banc d'essai pour mieux comprendre les mécanismes potentiellement à l'origine du
bruit de la CVT. Des résultats de ce travail découle les recherches qui ont suivi, car ils ont
indiqués une voie potentielle pour atteindre l'objectif de réduire le bruit de la CVT.
Résumé français :
Une méthodologie de traitement et d'analyse de données de bruit provenant d'une mo-
toneige sur banc d'essai est proposée et utilisée pour comparer les niveaux sonores de
plusieurs modèles de transmissions continuellement variables (CVT) d'inerties de rotation
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variable. Le bruit est extrêmement dépendant de la vitesse du moteur et le signal est ana-
lysé par un algorithme relativement simple pour être automatiquement associé au régime
du moteur, ce qui donne des niveaux de bruit comparables à la même vitesse moyenne. Au
cours du traitement, deux indicateurs sont calculés à partir de la variance non biaisée et
permettent de conclure sur les diﬀérences de bruit entre les diﬀérents modèles CVT. Ces
indicateurs sont les intervalles de conﬁance (déterminés en utilisant la loi de Student) et
le coeﬃcient d'importance des diﬀérences, ce dernier étant introduit et détaillé dans cette
étude. Cette méthode est appliquée aux mesures de banc d'essai et comparée aux résultats
de mesure Pass-by. Comme la moyenne du temps ne donne pas de bons résultats sur banc
d'essai, en particulier lorsque la régulation du régime du moteur est diﬃcile, il apparaît
qu'une telle manière de traiter des données est nécessaire pour pouvoir obtenir des résul-
tats comparables à un test de Pass-by. Même si les valeurs absolues du bruit émis sur le
banc d'essai ne sont pas exactement les mêmes que les valeurs du Pass-by, l'utilisation
du procédé de traitement de données est avantageuse pour comparer plusieurs modèles de
CVT et faire des prédictions de réduction de bruit en Pass-by. Ainsi, l'approche proposée
permet un gain de temps (les mesures du banc d'essai sont plus rapides que la mise en
place et l'exécution des tests Pass-by), évite les problèmes causés par les conditions envi-
ronnementales (qualité / quantité de neige, vent) ou le pilotage, la mesure et permet aussi
l'ajout de la mesure et de l'analyse des vibrations.
Mots-clés : Bruit, Mesure, Banc d'essai, Traitement des données, Véhicule récréatif, ANOVA
Note : La mise en forme de cet article soumis a été changée aﬁn de correspondre à la mise
en forme du présent document. De plus, des corrections suggérées ou demandées par les
membres du jury ont été apportées dans la présente version. Elles seront aussi intégrées
dans la version ﬁnale qui sera soumise pour publication.
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3.2 Article
3.2.1 Abstract
A method for processing and analyzing noise data from a snowmobile on a test bench
is proposed and applied to compare sound levels of several Continuously Variable Trans-
mission (CVT) models of varying rotational inertia. The radiated noise level is extremely
dependent on the engine speed and the signal is analyzed through a relatively simple al-
gorithm to be automatically associated with the engine speed, resulting in noise levels at
the same mean speed that stand comparison. During the processing, two indicators are
calculated from the unbiased variance and allow to conclude on noise diﬀerences between
diﬀerent CVT models. Those indicators are the conﬁdence intervals (determined by using
Student's law) and the coeﬃcient of signiﬁcant diﬀerences, the latter being introduced and
detailed in this study. This method is applied to bench test measurements and compa-
red to pass-by measurement results. As time averaging does not give good results on test
bench, particularly when engine speed control is diﬃcult, it appears that such a manner
of processing data is necessary to be able to obtain results comparable to a pass-by test.
Even if the absolute values of the emitted noise on test bench are not exactly the same as
the pass-by values, the use of the data processing method is advantageous for comparing
several CVT models and making predictions of pass-by noise reduction. Thereby the pro-
posed approach allows a gain of time (test bench measurements are faster than setting up
and executing pass-by tests), avoids problems caused by environmental conditions (snow
quality/quantity, wind) or piloting, and also allows the addition of rotational vibration
measurement and analysis.
Keywords : Noise, Measurement, Test bench, Data processing, Recreational Vehicle, ANOVA
3.2.2 Introduction
Snowmobiles manufacturers naturally qualify sound emissions using procedures from stan-
dards SAE J1161 [SAE International, 2004] and J192 [SAE International, 2013], which set
the noise level limit in pass-by tests. But the pass-by measurement is highly dependent on
environmental conditions [Dilworth, 2009] and the data processing is relatively classical
and simple. Experience has shown that the use of a test bench can be diﬃcult, as the
speed and load control can be challenging, and classical time averaging can lead to results
diﬀerent from pass-by ones. Noise dependency to engine speed is well known [Hillquist,
1975; Rao et al., 1988] and reinforces the need to take speed into account, making possible
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and easier, the use of a test bench to predict noise level reduction in pass-by tests between
two snowmobiles, diﬀerently equipped with two diﬀerent models of a subsystem. Interest
would then be to evaluate modiﬁcations made on a source rapidly and predict the gain
in pass-by test, rather than mapping the vehicle sources in static positions and recons-
tructing the pass-by signal [Braun et al., 2013; Huijssen et al., 2013; Janssens et al., 2006;
Yang et al., 2011], or even simulating it in semi-anechoic chamber [Marcadet et Ragot,
2003]. The analysis of pass-by noise shows that the measurement method is critical and
demands in some cases like trains to process the signals in a particular way [Dittrich et
Janssens, 2000; Frid, 2000]. The use of statistical indicators even exists to improve the
analysis [Dine et Fodiman, 2000]. This paper describes a data processing method based on
test bench measurements, as an alternative to pass-by test, allowing reliable noise com-
parison between diﬀerent models of snowmobile CVT, and predictions on pass-by noise
reduction. First, the test bench used, its instrumentation and the procedure are described
(Section 3.2.3). Second, the data processing algorithm is described, as well as the two
statistical indicators chosen to improve the analysis (Section 3.2.4). Then results of vali-
dation tests and applications are given to illustrate the performance of the method ; they
are discussed and some recommendations to avoid measurement problems and improve the
method are provided (Section 3.2.5). Finally, conclusions on the advantages of the data
processing method used on test bench compared to pass-by tests for internal qualiﬁcation
are given (Section 3.2.6).
3.2.3 Material and methods
The execution of this study relies on a snowmobile as a test bench, and the comparison of
two CVT models, which results will be compared to known pass-by results. This section
presents the test bench, the applied procedure, and the CVT models.
Test bench
The used test bench (Fig. 3.1) is a functional snowmobile. It is clamped to a metal bed
using front skis attachment points. Instead of driving the track of the snowmobile, the
driven pulley is restrained by a water-brake torque load, trying to reproduce a torque
comparable to the torque applied in normal use conditions, the engine being the driver
system.
In order to isolate other noise sources, diﬀerent materials are used : the engine is covered
with a lead sheet, the plastic pulley guard is covered with composite sound absorber sheets
(combination of a dense barrier and a foam) and the vehicle stays behind a composite
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Figure 3.1 Top view diagram (left) and photography (right) of the test bench.
sound absorber barrier. Only the CVT is uncovered (about a 30cm diameter hole) and
faces an antenna of microphones, located in the same horizontal plan as the rotation axis
of the CVT. This antenna can be equipped with numerous microphones, particularly when
directional results are needed.
Instrumentation, procedure and compared systems
In this study, the antenna is equipped with four microphones only, facing directly the
CVT. The microphones are within 2.2 meters of the CVT (8 times the minimal considered
wavelength, i.e. 1200 Hz, to be considered in the far-ﬁeld zone). As the comparison concerns
CVT models, other vehicle parts are covered (as described in section 3.2.3). Acquired
signals are the time signals of the four microphones and the engine speed provided by the
controller of the vehicle. The duration of the noise measurement is 8 seconds, during which
wide open throttle operation is maintained. More microphones can be added to measure
noise directivity (as shown in Fig. 3.1). A number of 10 measurements is done in order to
beneﬁt the statistical analysis.
Two models of CVT are compared : model 'A' and model 'B'. These two models are
compared in three ways : ﬁrst using the pass-by procedure (certiﬁcation method described
in standards SAE J1161 and J192), then on test bench ﬁrstly using time average and
secondly using the presented data processing method.
3.2.4 Calculation method
The data processing is the core of this study. The algorithm objective is to make it possible
a reliable analysis of the recorded noise on test bench to substitute to pass-by when desired.
This section describes the algorithm and the statistical indicators used with it.
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Data processing algorithm
An important point for comparing CVT models on a snowmobile is that the noise level
is highly dependent on the engine speed. Classical time averaging could not work if the
engine speed control is not appropriate, as the unregulated torque load does not allowed to
accurately control the engine speed. The proposed data processing method is an algorithm,
which is described below and graphically depicted in Fig. 3.2.
- Step 1.1 - For each measurement on a CVT model :
1. For each time interval, calculation of the frequency spectrum for each micro-
phone and calculation of the corresponding mean rpm.
2. For each rpm step, averaging microphones' frequency spectra then averaging
them if close to the same rpm step.
3. For each rpm step, compute third octave and global levels if necessary.
- Step 1.2 - For a model or conﬁguration :
1. For each rpm step, averaging frequency spectra of each measurement (contai-
ning a mean spectrum for this rpm step) : mean model value and number of
measures.
2. For each rpm step, calculation of variance using previously computed mean
model value and number of averaged contributing measurements.
- Step 2 - Comparison between two models or conﬁgurations :
1. For each rpm step and for each frequency band, calculation of conﬁdence in-
tervals using Student's law and calculation of the coeﬃcient of signiﬁcant dif-
ferences.
Note the importance of performing the calculation according to the engine speed. Engine
speed averaging allows to enhance computed levels, as they are speed dependent. This
way, the risk to average levels from diﬀerent speed, is avoided. The number of contributing
measurements used during averaging is also important because it is critical for statistical
analysis. The ﬁrst step of this algorithm can be executed in a row for all CVT models
tested without intervention if the signal processing parameters remain the same. Step 2
will be repeated as many times as there are pairs of models needed to be compared ('A'
with 'B', 'A' with 'C', 'B' with 'C', ...). Calculation of conﬁdence intervals and coeﬃcient
of signiﬁcant diﬀerences are described respectively in section 3.2.4 and section 3.2.4.
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Figure 3.2 Data processing algorithm. FFT : Fast Fourier Transform, RPM :
Revolution Per Minute
Conﬁdence intervals
This indicator is commonly used to provide an estimate regarding the conﬁdence of having
the true mean of a sample (distributed according to a normal distribution) in an interval,
called conﬁdence interval. It primarily depends on the estimated mean value, computed
as :
x¯ = (1/n)
n∑
i=1
xi , (3.1)
where n is the number of observations, and xi the value of the observation i.
σ is the standard deviation and its expression is the square root of the unbiased variance
estimator as :
σ =
√ 1
n− 1
n∑
i=1
(xi − x¯)2 . (3.2)
40
CHAPITRE 3. MESURE DE BRUIT DE CVT SUR BANC DE TEST ET MÉTHODE
DE TRAITEMENT DES DONNÉES (ARTICLE N◦1)
Hence the conﬁdence interval can be written as :
CI =
[
x¯− tn−11−α/2 × (σ/
√
n) , x¯+ tn−11−α/2 × (σ/
√
n)
]
, (3.3)
where tn−11−α/2 is the quantile from the t-distribution table depending on the degrees of
freedom n− 1 and the conﬁdence level α.
The conﬁdence P of the interval depends on α as :
P (%) = 100(1− α) . (3.4)
As the objective is to compare the results for two models, it is interesting to look at the
overlap of the conﬁdence intervals for the two models 'A' and 'B', as :
x¯A > x¯B →
⎧⎨⎩CIA = x¯A − t
nA−1
1−α/2 × (σA/
√
nA) ,
CIB = x¯B + t
nB−1
1−α/2 × (σB/
√
nB) .
(3.5)
The computation starts with a large α (small interval, so small conﬁdence). If, for a given
α, the two intervals do not overlap, the value of α is decreased and the previous test is
done again, and so on until the intervals overlap. Then the last value of α, for which there
is no overlap, is kept. This value gives the conﬁdence P .
This indicator is appropriate to establish that the true means x¯A and x¯B are in maximum
non-overlapping intervals with a P (%) conﬁdence level. But it can not be used to state
on the actual diﬀerence, because the true means may be very close to each other. It only
allows to assess whether the measurements are reliable enough to make comparisons, one
CVT model relative to an another.
Coeﬃcient of signiﬁcant diﬀerences (CSD)
The coeﬃcient of signiﬁcant diﬀerences (CSD thereafter) is a coeﬃcient introduced in this
study to answer the need to better understand and determine the noise diﬀerences between
two CVT models. This coeﬃcient is computed in relation to the mean diﬀerence between
models 'A' and 'B'.
The mean diﬀerence is calculated using :
∆m = x¯A − x¯B , (3.6)
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and the diﬀerence between the unbiased variances is calculated using :
∆σ = |∆m| − k × (σA + σB) , (3.7)
where σA and σB are the standard deviation of model A and model B, respectively.
So, the CSD is introduced as the relation between ∆σ and ∆m :
CSDk = ∆σ/∆m . (3.8)
Fig. 3.3 clariﬁes the relation between ∆σ and ∆m. It is dependent on the mean values
of 'A' and 'B', their variances, and the k factor, the latter representing the number of
standard deviations of the normal (Gaussian) distribution which is characteristic of the
population proportion taken into consideration.
t
X(
t) ∆σ ∆m
x¯A
x¯A − kσA
x¯B
x¯B + kσB
Figure 3.3 Coeﬃcient of signiﬁcant diﬀerences principle. X is a function of t.
Here, X represents the noise level and t the frequency.
The CSD is non-dimensional and it can also easily be computed as a percentage of the
mean diﬀerence :
CSDk,% = 100
(
1− k × σA + σB|∆m|
)
. (3.9)
In this way, the coeﬃcient is ideally equal to 100% when the standard deviations are
equal to zero, it is equal to 0% when the k-sigma intervals are reaching each other, and
−100% when the k-sigma intervals are overlapping and their diﬀerence is equal to the
mean diﬀerence. Note that if 100% is the maximum value, −100% is not the minimum, as
the k-sigma intervals can overlap over more than the mean diﬀerence value.
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As the k-sigma intervals can overlap, one can decide that it is unacceptable beyond a
certain level. In this case, the concerned results are rejected by giving the CSD a −100%
value or simply by just ignoring them. LσA,B is then introduced as the rejection or stop
criterion given by :
LσA,B = −(k/m)×min(σA, σB) , (3.10)
where m is a non-zero positive integer.
If the k-sigma intervals are overlapping more than a certain fraction (chosen with the
value of m) of the smallest k-sigma interval, then the result is deemed too uncertain to
discriminate on the diﬀerence with reliability.
The new scale of the CSD, including the rejection criterion, can be expressed as in (3.11) :
SDCk,% =
⎧⎨⎩100
(
1− k × σA+σB|∆m|
)
for ∆σ > LσA,B ,
−100 for ∆σ ≤ LσA,B .
(3.11)
Note that both this criterion and its eﬀect on the value of the CSD can be adapted or
modiﬁed.
This indicator is appropriate to state that X% of the samples 'A' and 'B' present at least
a Y decibel (dB) diﬀerence when the CSD is positive (non-overlapping k-sigma intervals).
For a normal (Gaussian) distribution, with k = 1, 68% of the observations lie in the interval
[x¯ − σ, x¯ + σ]. So, for a unilateral comparison, 84% of the observations are considered.
Besides the comparison of mean values, the use of the CSD testiﬁes to the unreliability of
the results, particularly when the samples include few measurements (for instance because
of highly variable engine speed). As pass-by test includes several averaged measurements,
the CSD can be used to state on the probability to obtain a minimum diﬀerence, and the
probability that a mean diﬀerence is truly accurate and is not a measurement error or an
exception.
3.2.5 Results and discussion
Because of the highly variable engine speed, 10 measures of 'A' and 10 measures of 'B'
were carried out, to ensure a suﬃcient number of measures at each rpm step and therefore
improve the statistical analysis. Each measure is 8 seconds in length, during which wide
open throttle operation is maintained.
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Comparison with pass-by noise measurements
Fig. 3.4 shows that time averaging of "clean" signal yields distant results compared with
pass-by test results, even in the case of signiﬁcant diﬀerences (more than 3 dB noise
level expected between two CVT models). The proposed data processing method provides
results closer to pass-by ones. The engine speed during a measurement can vary between
5500 and 8000 rpm, and can vary from about 150 rpm in a single second of measurement.
This is because no speed regulator is used and the engine is less stable on test bench. A
regulator connected to the water-brake and to the vehicle could reduce such variations.
To improve time averaging analysis, microphone signals are cleaned beforehand : only
frequency spectra whose mean rpm is between 7400 and 8000 are kept. When it is not
the case, results turn out to be very diﬀerent from pass-by test results and are therefore
unusable (pass-by tests being made at wide-open throttle, so that the highest rpm is
quickly reached). Indeed, if the engine speed on the test bench is not close to pass-by
test reached rpm, noise levels will not stand comparison with standardized measurements
(which are important for a snowmobile manufacturer). Moreover, used pass-by test results
are validated as standard certiﬁcation results, so the they can be used as a trusted noise
reference.
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Figure 3.4 Comparison between CVT models 'A' and 'B' through test bench
noise measurements (time averaging method and new data processing) and pass-
by noise measurements. For test bench measurements, mean engine speed was
7880 rpm for models 'A' and 'B'. Mean engine speed was about 8000 rpm for
pass-by measurements.
Results analysis
As the results of the comparison are close to those of the pass-by test, the data processing
method can be used to look at the noise level diﬀerence throughout the speed range (here
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7400 to 8000 rpm). Color maps are usually used for this. In order to keep the ﬁgures
readable, the analysis is presented here for a single speed : 7880 rpm. The corresponding
ﬁgure is Fig. 3.5. The third octave bands at 1250, 1600, 2000 and 2500 Hz are the bands
of interest in our case.
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Figure 3.5 a) Noise level diﬀerence (between CVT models 'A' and 'B'), compa-
rison between pass-by noise measurement and proposed data processing method
on test bench. b) Conﬁdence intervals and c) CSD multiplied by the diﬀerence
of mean values, for the proposed processing method.
From Fig. 3.5, it can be inferred that with a 90% conﬁdence level, x¯A and x¯B are in non-
overlapping intervals at 7880 rpm in the 1250 to 2500 Hz bands. For the 2000 Hz band,
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the conﬁdence is 99.95%. In the sense of this indicator, measurements are good enough to
reliably conclude about noise level diﬀerences and ensures that predictions extrapolated
from noise level diﬀerences and the CSD will be reliable too.
The CSD and the rejection criterion are calculated for k = 1 and m = 2. From Fig. 3.5,
it can be seen that 84% of the samples 'A' and 'B' present at least a 4.45 dB noise level
diﬀerence in the 2000 Hz band at 7880 rpm. The following statement is also correct : for
the samples A and B considered, and for the third octave bands at 1600 and 2000 Hz,
84% of the samples are diﬀerent from at least 49% of the mean noise level diﬀerence. The
noise level diﬀerence in the band 2000 Hz appeared to be well deﬁned and had a good
probability (84%) to be at least 4.45 dB.
Discussion
The time averaging method (approach used in the pass-by test) does not take engine
speed dependency of the noise level into account, and even if cleaned signals are closer
to pass-by results, they remain signiﬁcantly diﬀerent, as 1.5 dB could make a diﬀerence
in a certiﬁcation procedure. As the predictions made using time averaging method would
be less reliable, the proposed data processing method seems to oﬀer more trustworthy
results, thanks to the statistical indicators enhancing them. pass-by test results have thus
been well approximated, and the indicators allow more detailed and conﬁdent conclusions
about noise levels and reduction.
The values of the statistical quality indicators depend on the number of measurements.
Even if in certain cases, three measurements could be suﬃcient (three being the minimum
to have an unbiased standard variation), more measurements can be made to improve
averages and relevance of the indicators. As the number of measurements increases, one
should pay attention to changing test conditions (temperature, loose parts or mechanical
properties), particularly when a large number of measurements are made one after the
other. Diﬀerent test conditions could lead to diﬀerent results that could in turn disrupt
analysis.
In the end, it was found that CVT 'B' emits less noise than the CVT 'A', particularly in
the 1600 and 2000 Hz third octave bands and this is in agreement with pass-by tests. While
the pass-by test results concern only two working points (24 km/h and wide open throttle
operation), the test bench measurements, coupled to the data processing method, allow to
obtain results for a complete and large speed range, thereby mapping the operating range
of the snowmobile. In this way, critical speeds can be rapidly identiﬁed : in bench tests,
critical frequency bands have been found and high speeds turned out to be the noisier,
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as seen in pass-by tests. Models can be easily and rapidly compared and the control
of test conditions is made easier on test bench, measurements being independent from
environmental conditions, resulting in a time saving method and a better conﬁdence on
the conclusions from the analysis. As the test bench does not perfectly reproduce pass-by
conditions, great attention is required during its design and installation. If the processing
method is to be used for predictions on pass-by noise reduction, the pass-by conditions
have to be well approximated or reproduced. In the case of the study of a single source
(here, the CVT), care must be taken to ensure proper noise isolationing of the other
sources, as they could disturb the measurements. Moreover, isolation is normally simpler
on test bench than it is on a passing by vehicle. However,this proposed method is not
suited for real time applications.
Thanks to the choice of the signal processing parameters, the cross correlation between
frequency bands is supposed low enough and the uncertainty propagation, negligible. As
this could adversely aﬀect the quality of the statistical indicators, one could want to re-
formulate the variance to take the uncertainty propagation into account, so as to enhance
the indicators. However, the indicators, as presented, show good relevance in making pre-
dictions. Moreover, if the CSD is negative or the conﬁdence interval probability is low, one
could not necessarily conclude that the measures are wrong. The conclusion of such results
would be that with the present measurements and samples, the conﬁdence on the noise
diﬀerence predictions would be low. It could simply imply to carry out new measurements,
with larger samples or with improved conditions and better control.
3.2.6 Conclusion
A data processing method for noise measurements on test bench has been described. It
has been applied to the CVT of a snowmobile. This method consists in a relatively simple
algorithm which associates noise levels to the engine speed. Statistical indicators can be in-
cluded in the algorithm. First, the conﬁdence intervals have been used to help judging the
reliability of the measurements. Second, the coeﬃcient of signiﬁcant diﬀerences (CSD) has
been developed and applied in the proposed method. This coeﬃcient facilitates statements
and predictions about noise level diﬀerences between CVT models. The mathematics be-
hind these indicators are not very complex, limiting computational costs. The processing
is also adaptive as the number of microphones can be increased or decreased, vibration
measurement (through a laser vibrometer) can be integrated, or the speed step can be
modiﬁed. By associating noise levels to the engine speed, the method avoids rigorous and
diﬃcult speed control. However, more measurements may be needed to ensure reliable and
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workable results. The use of the proposed method provides several advantages over pass-
by measurements. Setting up the testing on test bench is faster than pass-by tests. The
measurements are also faster, as traveling a track is not necessary. However, it is really
important to control the parameters and isolation of the bench. If the conditions on the
test bench are too far from real use conditions, the results may not be realistic. Indeed,
for the tests on CVT, the applied load has to remain close to the real torque on a vehicle
to reveal the noise diﬀerences. In the experimental validation of the approach, all vehicle
parts other than CVT had to be carefully isolated to correctly focus on the CVT noise.
The combination test bench/data processing method is advantageous as measurements do
not depend on environmental conditions (like track condition, wind, snow, temperature) or
piloting. The method shows good results when used on test bench, allowing comparisons
to meet pass-by results. The predictions from the statistical analysis also turned out to be
realistic. The method can be extended to vibration measurements as well. Finally, as the
method is designed for moving and rotating systems, it could certainly be applied to other
sub-systems than the CVT, and even to a complete vehicle in pass-by test conditions.
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3.3 Informations supplémentaires
L'auteur souhaite porter à l'attention des lecteurs que plusieurs modèles de CVT ont été
testés. La grande majorité d'entre eux n'étaient pas standards pour le véhicule utilisé
comme banc de test et, en l'absence de régulation eﬃcace de la vitesse moteur et de la
charge appliqué, les résultats sont peu exploitables. En eﬀet, de trop grandes variations
de vitesses ont été observées, et pour certains modèles la vitesse moteur ne pouvait être
maintenue au-dessus des 7300 rpm, et pour d'autres, pas en-dessous des 7700 rpm. Ceci n'a
pas permis d'avoir des données sur des plages suﬃsamment représentatives et à la même
vitesse qui pouvaient être comparées, les études sur banc de test ayant montrées l'impor-
tance de comparer les niveaux de bruit à vitesse équivalente pour obtenir des conclusions
ﬁables. Seuls les modèles standards ont présentés des résultats ﬁables se prêtant à la com-
paraison. Ce point sera rappelé dans la section Travaux Futurs de la Conclusion du présent
document.
3.4 Place de ces travaux dans la thèse
Les résultats recueillis montrent que le bruit de la CVT est fortement lié aux vibrations
qui se propagent dans la chaîne de transmission. De plus, ces vibrations dépendent de la
vitesse de rotation du moteur, principale excitation. En eﬀet, comme vu dans les diﬀé-
rents résultats, le bruit rayonné par la CVT est très dépendant de la vitesse de rotation
du moteur. Il semble aussi corrélé aux vibrations qui, elles, viennent du moteur. L'idée
d'amortir ces vibrations vient alors assez rapidement. Si plusieurs solutions existent (vo-
lant d'inertie bi-masses, accouplement élastique, ...), elles se trouvent être, dans la grande
majorité des cas, des pièces supplémentaires à ajouter dans la chaîne de transmission. Or
l'encombrement est un déﬁ, et non un luxe, sur ce type de véhicule.
De plus, des essais internes au projet tendent à montrer que le bruit aérodynamique de la
CVT n'est pas une source majeure de bruit, et que l'action sur le proﬁl de rayonnement
modal des ﬂasques (géométrie) n'a pas d'eﬀet signiﬁcatif en comparaison avec des modi-
ﬁcations dynamiques (inertie par exemple).
La solution doit prendre alors la direction d'une solution intégrée directement à la CVT,
pour réduire l'encombrement et les modiﬁcations du système et de la chaîne de trans-
mission. Si l'ajout d'inertie statique est relativement eﬃcace en terme de réduction de
vibration et de bruit (comme vu dans l'étude qui vient d'être présentée), elle ne l'est pas
autant qu'une solution dynamique. Une solution d'amortissement intégrée dynamique se-
rait bénéﬁque dans le sens où l'inertie ajoutée ne serait pas statique.
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Cependant, pour être plus eﬃcace, l'amortisseur doit s'adapter à la vitesse de rotation,
puisque le niveau de bruit en dépend. En ce basant sur l'état de l'art et sur les résultats
des essais de CVT sur banc de test, une solution serait donc d'intégrer un amortisseur
qui s'adapte à la vitesse de rotation, avec pour objectif de réduire les vibrations de tor-
sion qui sont la cause majeure du bruit de la CVT, et cela en étant toujours eﬃcace par
l'adaptation de l'amortisseur à la vitesse de rotation. Bien sûr, pour être en accord avec
l'environnement qu'est la motoneige, la solution devra être mécanique.
La suite des recherches va donc se concentrer sur la conception et la validation d'un concept
d'amortisseur dynamique de torsion auto-accordé (ADT2A) pour répondre au problème
du bruit de la CVT.
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CHAPITRE 4
Amortisseur dynamique en torsion auto-accordé
(Article n◦2)
4.1 Avant-propos
Auteurs et aﬃliation :
J. Méjane : étudiant au doctorat, Université de Sherbrooke, Faculté de génie, Département
de génie mécanique.
A. Desrochers : professeur, Université de Sherbrooke, Faculté de génie, Département de
génie mécanique.
R. Panneton : professeur, Université de Sherbrooke, Faculté de génie, Département de
génie mécanique.
Date de soumission : 16 mars 2017
Revue : Journal of Mechanical Design
Titre français : Conception et essai d'un amortisseur de vibration de torsion auto-
accordé.
Contribution au document : Cet article synthétise le travail eﬀectué sur l'ADT2A et
présente les résultats expérimentaux et numériques obtenus dans le cadre des recherches
sur ce concept. L'ADT2A est l'idée originale développée pour répondre aux problèmes de
bruit rencontré sur la CVT et qui sont fortement liés à l'excitation vibratoire.
Résumé français :
Un concept d'amortisseur de vibrations de torsion auto-accordé est proposé et étudié à
travers une preuve de concept et son modèle numérique associé. Pour un mécanisme ro-
tatif, l'excitation peut être critique et causer des problèmes de vibration, voire du bruit.
Cette excitation est liée à la source (par exemple, un moteur) et liée aux harmoniques
de la vitesse de rotation. D'autres phénomènes peuvent conduire à des vibrations et/ou
du bruit à des fréquences dépendantes de la vitesse. Aﬁn de remédier à cette dépendance
et de valider le concept proposé d'amortisseur de vibrations de torsion auto-accordé, une
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preuve de concept est modélisée à l'aide d'un modèle de torsion 1-D et conçue de façon à
ce que la fréquence de l'absorbeur change avec la vitesse de rotation, pour mieux agir sur
les fréquences ciblées. Le système à amortir est un ﬂasque et son arbre, et trois amortis-
seurs identiques y sont attachés. Un amortisseur est une masse attachée à une poutre en
porte-à-faux. Une masse d'accordage guidée se déplace le long de la poutre pour changer
sa longueur (la géométrie de la poutre peut également changer) aﬀectant ainsi la fréquence
de résonance de l'amortisseur. La preuve de concept est testée à l'aide d'un variateur de
couple qui induit des excitations harmoniques au système. Le modèle numérique et l'ex-
périence montrent l'eﬃcacité de l'amortisseur et les avantages du système d'accordage, ce
qui permet à l'amortisseur d'être plus eﬃcace à chaque vitesse, réduisant ainsi le niveau de
vibration sur les ordres excités et les fréquences de résonance du système ﬂasque + arbre.
Même si les résultats de la preuve de concept sont encourageants, plusieurs questions sont
soulevées, comme la complexité et les limitations du modèle numérique pour prendre en
compte certains phénomènes (comme les non linéarités) et la conception du prototype
physique qui pourrait être fait pour être plus robuste et eﬃcace. L'étude montre néan-
moins les avantages qui pourraient résulter d'un dispositif d'amortissement auto-accordé
mécanique lorsqu'un mécanisme en rotation présente des fréquences critiques dépendantes
de la vitesse et qui doivent être amorties.
Mots-clés : Torsion, Vibration, Amortisseur, Auto-accordé, Conception, Expérimentation
Note : La mise en forme de cet article soumis a été changée aﬁn de correspondre à la mise
en forme du présent document. De plus, des corrections suggérées ou demandées par les
membres du jury ont été apportées dans la présente version. Elles seront aussi intégrées
dans la version ﬁnale qui sera soumise pour publication.
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4.2 Article
4.2.1 Abstract
A design for an auto-tuned torsional vibration damper is proposed and studied through
a proof-of-concept and its associated numerical model. For a rotating mechanism, vibra-
tions can be critical. This excitation is related to the source (for instance from the engine)
and linked to the harmonics of the rotation speed. Other phenomena can lead to speed
dependent frequencies. In order to address this dependency, a proof-of-concept is modeled
using a 1-D torsional model and designed in a way that the frequency of the absorber
changes along with the rotation speed, to better act on targeted frequencies. The damper
is a mass attached to a cantilever beam. A guided tuning mass moves along the beam
to change its length therefore aﬀecting the resonance frequency of the damper. A torque
variator induces harmonic excitation to the system. Both the numerical model and ex-
periment show the eﬃciency of the damper and the advantages of the tuning system,
allowing the damper to be more eﬃcient at each speed, hence reducing the vibration level
on excited orders and resonance frequency. Even if the results are encouraging, several
issues are raised, such as the complexity and limitations of the numerical model to take
some phenomena into account (like non linearities) and the design of the physical proto-
type that should be made to be more robust and eﬃcient. The study shows nonetheless
the beneﬁts that could arise from a mechanical auto-tuned damping apparatus when a ro-
tating mechanism exhibits critical speed dependent frequencies that need to be dampened.
Keywords : Torsional, Vibration, Damper, Auto-tuned, Design, Experiment
4.2.2 Introduction
Rotating mechanisms are subject to stresses and excitations, which often leads to more
general problems related to vibrations but also noise. To address these problems, the in-
dustry uses either uncouplings or absorbers [Blanc, 2000a; Kroll et al., 2014], as dual-mass
ﬂywheel damper, centrifugal damper, and rubber coupling. On a vehicle (for example, a
car or even a snowmobile), the engine is a source of critical excitation for the transmission,
from which noise emissions originate. On a snowmobile, the transmission is indeed connec-
ted right to the shaft without coupling. The excitation, coming from the engine, varies
with the rotational speed, as it will generally follow the harmonics of the rotation of the
motor shaft [Blanc, 2000c; Roques, 2007]. Depending on the type of engine, the excitation
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is more or less intense for particular harmonics. As the transmission is composed of seve-
ral parts, other excitations can appear at frequencies diﬀerent from those of the engine,
while remaining speed dependent. Because of this, a damper or a coupling designed for a
precise frequency, or range of frequency, could become ineﬀective at some point. Its action
on the vibrations can then be more eﬀective if it is tuned accordingly. Indeed, the most
commonly used solutions are tuned dampers (like dual-mass ﬂywheel) or coupling. Self-
tuning coupling and absorbers exist, but their shape can sometimes limit their use [Kroll
et al., 2014; Nerubenko, 2008]. Eﬃciency can also vary from one frequency to another, the
solution being limited to a ﬁxed range of speed and being hardly adaptable to a system
where the excitation can reach high levels. The idea is therefore to ﬁnd a diﬀerent way
to absorb vibrations and follow the excitation so as to stay most eﬀective at all speeds.
To achieve this, the excitation must be correctly known and modeled [Augeix, 2001], just
as the damping system itself with the mechanism to be damped [Blanc, 2000b; Krenk,
2005; Valembois, 1990]. The eﬃciency of a damper is also very dependent on geometric
parameters [Agrawal, 2000; Bakre et Jangid, 2007]. Hence, the objective of this study is
to propose and validate the eﬃciency of a method of auto-tuned torsional vibration dam-
per, through a proof-of-concept presenting an original auto-tuning system. The proposed
system is entirely mechanical, has characteristics that could be adapted to diﬀerent si-
tuations, and has its eﬀective damping frequency as a function of the rotation speed so
as to act on targeted frequencies or harmonics. For validation purposes, the design of a
proof-of-concept is ﬁrst described, as well as the test bench used for the experiments and
the numerical model associated (Section 4.2.3). Secondly, the results of the experiments
are presented and compared with the numerical model (Section 4.2.4). Finally, conclusions
on the pros and cons of the concept of auto-tuning as studied and modeled are provided
and some recommendations for further studies or concept development are also formulated
(Section 4.2.5).
4.2.3 Method
The objective of the torsional vibration damper presented here is to reduce vibrations
at some frequencies depending on the angular velocity or to reduce the amplitude of an
harmonic of the angular velocity. The damper has to adapt its own frequency to the
targeted frequency, along with the rotational speed.
For balancing purposes and space allocation reasons, the damper is divided into three
damping elements, equaly spaced on the system to be dampened. The system, composed
of the ﬂange and the rotating shaft ﬁxed to it, will be simply called the "system". In
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a logical fashion, the "system" and the dampers will be called the "complete damped
system" thereafter.
Proof-of-concept Design
As eﬃciency is related to the ratio between the mass of the system and the mass of the
damper, the proof-of-concept will use a simple cantilever beam with a mass as a damper,
and a translating mass - spring system as a tuning system, as shown in Fig. 4.1 and 4.2.
Given the space and weight constraints, arising from the overall size and mass of the ﬂange,
the proof-of-concept is therefore limited to a 20 cm diameter, 2.5 cm thick assembly and
a total mass of 800 g for the damping system, including 118 g for each damping masses,
hence providing an eﬃcient mass ratio of 12 %. The objective behind those values is to
test a damping system using less space and not too massive in order to be mounted on a
real recreational vehicle transmission.
Figure 4.1 Schematic diagram of the damped system proof-of-concept.
The frequency of the cantilever beam can easily be modiﬁed by changing its length and
geometry. For the purpose of this study, and to avoid materials strength problems, the
frequency of the damper will only be adjusted by the addition of a boundary condition
applied by the tuning mass. Indeed, the position of the mass along the beam changes the
frequency of the damper. The position of the tuning mass is controlled by the centrifugal
force and two compression springs : hence as the rotational speed increases, the centrifugal
force applied to the tuning mass will increasingly oppose the forces of the springs (which
are slightly compressed at rest), resulting in an outward movement of the tuning mass.
The beam is then "shorter", leading to a higher frequency.
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The tuning system is designed so the course of the tuning mass is between 0 and 2.8 mm
for speeds ranging from 0 to 6000 rpm. The tuning mass weights 40 g. Two circulars guides
(diameter, 6 mm) are used to guide the tuning mass and prevent buckling of the springs.
They are also convenient for positioning and mounting the damping and tuning systems
on the ﬂange. They are mounted on the ﬂange, inside the springs.
Because the damping masses are subjected to several forces generated by the rotation
of the ﬂange, some space has to be allocated for the damper elements to oscillate freely
without making contact with the tuning system components. The cantilever beams are of
course designed to resist the corresponding forces and deformations. To that end, especially
treated spring steel is used for the beams, featuring a yield strength of about 1600 MPa.
The safety coeﬃcient is about 1.5 in this case.
Figure 4.2 CAD (left) and photography (right) of the proof-of-concept damper.
In order to single out the eﬀect of the damping system, the springs can be replaced by
calibrated tubes and the dampers by ﬁxed masses. This allows to switch between a system
of equivalent inertia I with and without damping. The equivalent inertia is the maximum
inertia when the tuning mass is in its most outward position at 6000 rpm. Hence, at low
speed, the tuning mass will be closer to the center of the ﬂange, so the inertia of the damped
system will be lower than the system without damping : if a vibration level reduction is
visible, it is due to the damping system (as a lower inertia leads to higher vibration
level). Moreover, this design is advantageous to assemble the diﬀerent pieces. Calibrated
aluminum tubes can easily replace springs, in order to making possible the tuning of the
dampers at two ﬁxed frequencies, to highlight the eﬃciency of the auto-tuned set-up.
Proof-of-concept on Test Bench
The proof-of-concept is mounted on a torque variator, itself mounted on a shaft driven
by an electrical motor. The torque variator is capable of exciting orders 2, 4 and 8 of
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the rotational speed with a good eﬃciency at low speed (eﬃciency drops when speed
increases). This is particularly interesting because it creates an excitation in the frequency
range of the dampers and the shaft resonance.
Run-ups are carried out on the test-bench : speed increases linearly from 0 to 6000 rpm
in 30 seconds. A torsional laser vibrometer is used to measure the variation in angular
velocity of the system. The rpm value of the rotating shaft is also measured.
Figure 4.3 Schematics of the tested set-ups of the proof-of-concept. From left
to right and from top to bottom : System only (low inertia), System only (high
inertia), System + Dampers (low position tuning), System + Dampers (high
position tuning), System + Dampers (auto-tuning).
Figure 4.3 shows the diﬀerent set-ups of the proof-of-concept. The "low position" tuning
means that the tuning mass is close to the center of rotation, so the frequency of the
damper is low, acting eﬃciently at around 1200 rpm. Aluminum tubes are used instead of
springs to ﬁx the tuning mass position. The "high position" tuning means that the tuning
mass is closer to the damping mass (about 2.8 mm higher than in the "low position"), so
the frequency of the damper is high, acting eﬃciently at around 6000 rpm. Smaller tubes
are used with small aluminum discs to set the tuning mass in the "high position".
The measured conﬁgurations are detailed in Tab. 4.1.
Numerical Model
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Tableau 4.1 Tested conﬁgurations and measurement parameters
Flange + ﬁxed tuned system (low inertia)
Tested Flange + ﬁxed tuning system + ﬁxed mass
(inertia I = 1.6×low inertia)
Flange + ﬁxed tuning system ("low position") + damper
(fd = 30 Hz and inertia ≈ I)
conﬁgurations Flange + ﬁxed tuning system ("high position") + damper
(fd = 100 Hz and inertia ≈ I)
Flange + auto-tuning system (springs) + damper (fd from 30 to
100 Hz and inertia ≈ I)
Measurements Three 30 seconds run-ups for each conﬁguration
parameters Speed linearly increasing from 0 to 6000 rpm
The system and the dampers are represented as a 1-D torsional model [Blanc, 2000a], as
shown in Fig. 4.4.
Figure 4.4 1-D model of the damper.
The inputs are the torque T (t) and rotational speed imposed to the system. The ﬂange +
tuning system is characterized by an inertia Im, a torsional stiﬀness Km, and a torsional
damping Cm. The three dampers are characterized in a similar manner (from Fig. 4.4,
Ia,1 = Ia,2 = Ia,3, 1, 2 and 3 representing the three dampers), but because the attachment
point of the cantilever beam is not the center of rotation of the system, two inertia must be
considered : one at the center of rotation of the system, and one at the beam attachment
point. This is because oscillations of the damping mass can be approximated as a small
rotation around the attachment point. Moreover, the attachment point is moving as the
damper is tuned, so the distance between the center of rotation and the attachment point
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is variable, resulting in some parameters being correspondingly variable (like for example,
the stiﬀness of the cantilever beam) and depending on the rotational speed. The system
of equations governing the physics of the complete system is given by :
⎧⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎨⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎩
Imθ¨f + Iaa(θ¨1 + θ¨2 + θ¨3) + Cmθ˙f − Ca(θ˙1 + θ˙2 + θ˙3)
+Kmθf −Ka(θ1 + θ2 + θ3) = C + F1 + F2 + F3
Iaaθ¨1 + Iaθ¨f + Caθ˙1 +Kaθ1 = F1
Iaaθ¨2 + Iaθ¨f + Caθ˙2 +Kaθ2 = F2
Iaaθ¨3 + Iaθ¨f + Caθ˙3 +Kaθ3 = F3
(4.1)
The variables θ1,2,3 and their derivatives are expressed in relation to the attachment point.
θf is the variation of angle in relation to the forced excitation. The parameters are :
Km = ω
2
mIm
Ka = ω
2
aIa
Ia = Mar(r + L)
Iaa = MaL
2
Cm = ηm
√
KmMr
Ca = ηa
√
KaMaL
Fi = r(r + L)Maω
2
aθi
where ωm is the pulsation of the system, ωa the pulsation of the damper , Ma the mass
of the damper, r the distance between the center of rotation and the attachment point,
L the length of the cantilever beam (the distance between the center of the mass and the
attachment point), ηm is the structural loss factor of the system, ηa is the structural loss
factor of the damper, M is the mass of the system and Fi is a linear term of the inertial
forces applied to the damping mass, as those forces will have an eﬀect on the stiﬀness of
the damper.
For a simulation of the auto-tuned damper, Ia and Iaa (and, as a result, Ka and Im) will
change accordingly to the rotation speed to simulate the tuning system moving outward
and modifying the damper frequency. For a simulation of the system without damping,
those values will be ﬁxed. Hence, the numerical model is able to reproduce the diﬀerent
conﬁgurations tested with the proof-of-concept on test bench.
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4.2.4 Results and Discussion
This study aims the validation of two elements : the numerical model of the auto-tuned
torsional vibration damper, and the eﬃciency of the auto-tuned damper compared with
ﬁxed-tuning damper.
Comparison between Proof-of-concept and Numerical Model
Figure 4.5 shows the comparison between the numerical model and the experimental results
for orders 4 and 8 (resonance non-visible for order 2 under 6000 rpm, and order 6 non-
excited by the torque variator). While the numerical model (simpliﬁed in comparison
to the physical phenomena that could actually occur) does not reproduce exactly the
experimental results, the trends around the system resonance are noticeable. Indeed, both
the model and test bench show a decrease in torsional vibrations around the system's
resonance. The resonance is not visible on order 2 below 6000 rpm. A decrease in torsional
vibrations is also visible in the tests above the the system resonance, as shown in Fig. 4.5
and 4.6.
Figure 4.5 Comparison between numerical model and experimental results for
orders 4 and 8, where the shaft resonance is clearly visible.
The model also predicts a change of the resonance frequency, that is not clearly visible on
Fig. 4.5, but more so at the low and high tuning positions of the experimental results as
it will be shown below in Fig. 4.7. This could be explained by the fact that the numerical
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model parameters do not exactly match the experimental values, as manufacturing and
assembly defects can cause a variation of the parameter values (length, stiﬀness, frequency,
inertia, ...).
In a similar way, the numerical model does not predict the decrease happening at frequen-
cies above the resonance. This will be explained in section 4.2.4.
Figure 4.6 Experimental eﬀect of damping at two diﬀerent rotation speeds.
The damping eﬀect is observable for speeds above the dampers resonance (when they start
to be eﬀective). The dampers stay eﬀective on a large speed range, and the auto-tuning
seems to provide a better damping for targeted frequencies, as will be seen in the following
section.
Auto-tuning eﬀect
As the main objective of this study is to show the eﬀect of auto-tuning, three diﬀerent
cases will be compared : "low position" tuning (damper frequency of about 30 Hz), "high
position" tuning (damper frequency of about 100 Hz), and auto-tuning (damper frequency
varying from 30 Hz to 100 Hz).
Figure 4.7 shows that for the auto-tuned dampers, the increase in vibrations caused by
the system resonance is better handled, as the vibration level is reduced by up to 2 dB in
comparison to a system with "ﬁxed" dampers (i.e. not tuned at each speed). Moreover,
the damping system weights only about 12% of the total mass of the complete damped
system. Indeed, the state of the art regarding dampers suggests values between 10 and
30% as a compromise between visible eﬀect and added mass [Blanc, 2000a]. Also, owing to
the parameters uncertainties and errors, the auto-tuning is itself imperfect. Hence, better
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Figure 4.7 Experimental gain variation for diﬀerent tuning settings, for order
4 (top) and order 8 (bottom).
results could be achieved with heavier dampers and more precise parameters. This will be
discussed in the following section.
The main ﬁndings from Figs. 4.5 to 4.7 are summarized in Tab. 4.2.
Discussion
The auto-tuning seems to aﬀect the system in a desirable way. This is particularly true for
systems suﬀering speed dependent critical frequencies. However, the vibration reduction
could have been higher if the (system mass-damping mass) ratio had been higher than
12%. In this study, the aim was not so much to achieve the highest vibration reduction
but to observe the auto-tuned damping eﬀect. Still, the reduction for frequencies higher
than the system resonance is quite interesting. Moreover, the torque variator actually used
for validation purposes, creates an excitation that remains quite low compared to those
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Tableau 4.2 Experimental results and comparison with numerical model,
concerning the complete damped system
Case
Vibration reduction (dB)
Shift of resonance
frequency
At resonance Above resonance
Order 4 Exp. ∼ 2 ∼ 5 yes
(cf. Fig. 4.5) Num. ∼ 2.5 - yes
Order 8 Exp. ∼ 1.2 ∼ 5 yes
(cf. Fig. 4.5) Num. ∼ 1.2 - yes
Entire
Exp. ∼ 2 (average), up to 5frequency range
(cf. Fig. 4.6)
Auto-tuned Exp. & Better reduction (up to 1.5 dB) compared to ﬁxed
system eﬃciency Num. damped systems at the targeted resonance.
(cf. Fig. 4.7)
of real industrial systems on which one would want to reduce torsional vibrations. The
vibration level reduction could also be sensitive to the excitation amplitude.
Regarding the reduction in vibrations happening at frequencies higher than the system
resonance, two issues need further investigation. First, when the numerical model is applied
to steady states and slower run-ups (rotational speed increasing from 0 to 6000 rpm in
1000 rpm steps, and run-ups from 0 to 6000 rpm in 150 seconds), this reduction is visible,
so it is possible that the model be missing something for the experimental run-up test case.
Indeed, for a simple double mass-spring system with forced excitation, this phenomenon
can also be observed, though maybe not of this magnitude. Therefore the model may
need to be more complex or better tuned (better knowledge of the parameters values and
inﬂuence) to allow this phenomenon to appear in all cases. Second, it is possible that
some coupling appears in the experiment, leading to a decrease in vibrations, thanks to
the dampers. However, the experiment to verify if such a coupling exists would be very
diﬃcult to set up, as the entire system is in rotation, therefore being hardly reachable.
The reduction as been nonetheless well observed experimentally, since measured reductions
were repeatable, visible on all set-ups, well-over measurement noise, and consistent with
double mass-spring system analogy.
The design of the proof-of-concept is not perfect but has been chosen to witness the auto-
tuned damping eﬀect. For this design, the clearances handling, the strength and fatigue
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of the diﬀerent parts are all non trivial. Other designs targeting auto-tuned damping in
a similar way would also suﬀer the same diﬃculties. In that case, the worthiness of the
eﬀorts deployed to develop such a damper need to be set against the value and functional
requirements of the system concerned. Nonetheless, a design that would be free from some
or all of those problems is conceivable, but would require to pay close attention to various
complex physical and mechanical phenomena involved.
For example, the actual guiding clearance between the tuning mass and the cantilever
beam leads to a frequency lower than the one computed for an ideal contact point. Hence,
the design has to be optimized accordingly to achieve a better tuning. The speciﬁc issue
of the guiding clearance inﬂuence on the frequency and damping eﬃciency is the object
of a study which has yet to be published by the authors.
4.2.5 Conclusion
A proof-of-concept for an auto-tuned torsional vibration damper has been designed, mo-
deled and tested in order to validate the concept of damping frequency tuning using only
mechanical parts and following speed dependent critical frequencies. The proof-of-concept
consists of three damping systems, each featuring a cantilever beam and a damping mass,
and whose resonance frequency is modiﬁed by tuning masses. The radial position of the
guided tuning masses is controlled by springs. This design allowed the team to validate
the concept of mechanical targeted auto-tuning on a rotating system by looking at the
reduction of vibration at the resonance of the system and at higher frequencies. Hence, the
proposed design remains physically simple and the corresponding experiment was conclu-
sive, as the expected phenomena have been observed. The auto-tuning proved its beneﬁcial
eﬀect and the damping designed this way (using cantilever beams) was clearly observable.
The tuning system worked as planed with the constant geometry beams. However, there
are still a lot of room for improvement and further studies. For instance, the numerical
model must be improved to better take into account some experimentally observed phe-
nomena. The study of the proof-of-concept also allowed to bring out some design and
mechanical issues, as well as possible nonlinear phenomena (for instance guiding clearance
or damper oscillations). In order to implement such an auto-tuning concept in an end pro-
duct application, the design would require further improvements. For example, the tuning
method could be diﬀerent (no use of a guiding mass-spring system) as well as the damping
system (one mass only, diﬀerent attachment and bending of the beams, ...). Some issues
like damping mass guiding, unwanted tridimensional movements or mechanical strength
weaknesses would have to be addressed in relation to the application, in the same way
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that dampers and tuning system design would have to be adapted to the targeted critical
frequencies or orders of the system to be damped.
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4.3 Informations supplémentaires
L'auteur souhaite faire mention de plusieurs éléments :
- les dimensions de la preuve de concept (diamètre 20 cm, épaisseur 2.5 cm et masse
totale du système d'amortissement 800 g) ont été choisi comme contrainte aﬁn d'être
le plus proche d'une solution intégrable à une CVT.
- Des éléments supplémentaires de dimensionnement (calculs, modèles numériques, ...)
et de conception concernant la preuve de concept sont présentés en annexes de cette
thèse.
- Des poutres en ﬂexion dont la géométrie variait sur la longueur parcourue par la
masse d'accordage ont aussi été testées. Cela permettait de mieux régler la fréquence
des amortisseurs. Cependant, la poutre était alors plus faible en un endroit, et les
bris répétés non pas permis d'obtenir suﬃsamment de résultats pour analyse. C'est
pour cela que l'étude s'est faite sur des poutres de géométrie constante. Tous les
eﬀorts que subissent les amortisseurs ne sont pas parfaitement connus dans le cas
d'un système tournant fortement excité. Les poutres subissaient plus d'eﬀorts que
ceux pour lesquels elles avaient étaient dimensionnées.
- Le dimensionnement des poutres en ﬂexion a été validé en utilisant un logiciel de
modélisation par éléments ﬁnis. La tenue statique a été validée. Cependant, la tenue
en fatigue n'était pas un point d'exploration de la preuve de concept. Par rapport
aux eﬀorts subis par la pièce, la limite en fatigue est atteinte pour un coeﬃcient de
sécurité de 1, la poutre ne pourrait pas tenir les 106 cycles minimum. La pièce a
tout de même résisté aux essais, ce qui était l'intérêt de la preuve de concept (pas
un produit ﬁni aux requis de durée de vie critiques).
- La mise en place de l'expérience est délicate dans le cas de l'utilisation d'un vibro-
mètre laser rotationnel, car c'est un instrument très sensible. Le réglage doit se faire
de façon précautionneuse.
- Le variateur de couple utilisé a rapidement montré ses limites. Peu d'ordres sont
excités, et le sont avec bien moins d'énergie qu'un moteur thermique. De plus, l'exci-
tation varie facilement avec la température. Il est certain que des résultats plus larges
et représentatifs aurait pu être obtenus en utilisant une excitation reﬂétant la réalité
d'une CVT de motoneige. Malheureusement, il n'a pas été possible de conduire des
essais sur un banc d'essai véhicule.
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- Le fait de ne pas avoir pu conduire d'essai de l'amortisseur intégré sur une CVT réelle
ne permet pas de quantiﬁer l'eﬀet de l'ADT2A sur la réduction des vibrations et du
bruit de la CVT. Cependant, si les réductions observées sur la preuves de concept se
retrouvaient sur la CVT, la réduction de bruit pourrait être de plusieurs dB, se qui
serait non négligeable. En eﬀet, sur des modèles de CVT testés, une réduction du
niveau de vibration à peu près équivalente à celle observée sur l'ADT2A conduisait
à une réduction du bruit notable de quelques dB.
4.4 Place de ces travaux dans la thèse
Le concept proposé a pour but d'oﬀrir une réponse adaptée au problème de bruit/vibration
de la CVT, à cause de la dépendance à la vitesse de rotation. L'amortisseur auto-accordé
voit en eﬀet sa fréquence de résonance modiﬁée en fonction de la vitesse de rotation, de
sorte à permettre un amortissement optimal sur toute la plage de vitesse. L'adaptation
de la fréquence est obtenue de manière purement mécanique et calculée à l'avance lors
de la conception. Grâce aux résultats de la preuve de concept, la nécessité de maîtriser
les caractéristiques de l'amortisseur, comme sa fréquence, apparaît. Or, de part le prin-
cipe et la conception de l'accordage (jeu fonctionnel), des non-linéarités apparaissent et
rendent très diﬃcile la conception précise de l'amortisseur. Il devient alors intéressant
de trouver comment les conditions de guidage avec jeu inﬂuencent les caractéristiques de
l'amortisseur.
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CHAPITRE 5
Étude paramétrique expérimentale de l'eﬀet
d'un jeu sur l'eﬃcacité d'un amortisseur de
vibration (Article n◦3)
5.1 Avant-propos
Auteurs et aﬃliation :
J. Méjane : étudiant au doctorat, Université de Sherbrooke, Faculté de génie, Département
de génie mécanique.
A. Desrochers : professeur, Université de Sherbrooke, Faculté de génie, Département de
génie mécanique.
R. Panneton : professeur, Université de Sherbrooke, Faculté de génie, Département de
génie mécanique.
Date de soumission : 2 avril 2017
Revue : Journal of Vibration and Acoustics
Titre français : Analyse et modèle expérimental des conditions aux limites non-linéaires
sur la fréquence d'une poutre avec une masse.
Contribution au document : Cet article présente les résultats des recherches sur les
conditions non-linéaires de guidage avec jeu. Aﬁn d'optimiser le principe de l'ADT2A, et
donc de concevoir de façon précise un amortisseur auto-accordé, il est nécessaire d'étudier
l'inﬂuence des conditions limites non-linéaires sur les caractéristiques (fréquence, eﬃcacité)
de l'amortisseur. Cet article concerne l'étude qui est la suite logique de la conception de
la preuve de concept si l'on souhaite se diriger vers un prototype fonctionnel plus proche
d'un produit ﬁni et robuste. Le modèle empirique a été mis en place après les essais sur
la preuve de concept ADT2A, qui n'a donc pas été optimisée physiquement. Cependant,
les valeurs réelles observées sur l'ADT2A (taille du jeu fonctionnel, dimension de la lame)
ont été appliquée au modèle empirique et ont permis de retrouver approximativement la
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valeur de fréquence de résonance eﬀectivement mesurée (environ 82 Hz). Bien que n'étant
qu'un cas isolé, la valeur retournée n'est pas absurde et est donc encourageante.
Résumé français :
Un modèle de l'inﬂuence d'une condition limite non linéaire, en raison d'un jeu de guidage
entre une poutre en porte-à-faux et une pièce d'accordage, est élaboré à partir d'une étude
paramétrique expérimentale. Dans le cas d'un amortisseur, composé d'une poutre en porte-
à-faux et d'une masse, les caractéristiques telles que les fréquences naturelles et l'eﬃcacité
peuvent varier considérablement en raison des conditions aux limites. Pour un amortisseur
dont la longueur peut être modiﬁée dynamiquement avec une pièce d'accordage, la condi-
tion limite représentée par le jeu de guidage entre la poutre et la pièce d'accordage est
non linéaire. Par conséquent, les caractéristiques de l'amortisseur dépendront en déﬁni-
tive des paramètres représentant la condition limite. On soupçonne que quatre paramètres
ont une inﬂuence : la valeur du jeu, la géométrie de la pièce d'accordage, l'amplitude de
l'excitation du système à amortir et la longueur de la poutre entre la pièce d'accordage
et le point de serrage de la poutre. Le modèle expérimental proposé est composé de trois
parties aﬁn de représenter la variation de la première fréquence naturelle par rapport aux
paramètres suspectés susmentionnés. Le modèle correspond bien aux résultats expérimen-
taux et chaque partie a une explication physique correspondante. D'autres expériences
feront l'objet d'études supplémentaires pour conﬁrmer le modèle et / ou pour le rendre
plus précis. Néanmoins, tel qu'il est déﬁni actuellement, le modèle empirique permet une
approximation rapide et pratique de la première fréquence naturelle de l'amortisseur.
Mots-clés : condition limite non linéaire, jeu, fréquence, amortisseur poutre encastrée-libre,
modèle expérimental.
Note : La mise en forme de cet article soumis a été changée aﬁn de correspondre à la mise
en forme du présent document. De plus, des corrections suggérées ou demandées par les
membres du jury ont été apportées dans la présente version. Elles seront aussi intégrées
dans la version ﬁnale qui sera soumise pour publication.
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5.2 Article
5.2.1 Abstract
From an experimental parametric study, three characterizing equations of the inﬂuence of
a nonlinear boundary condition, due to a guiding clearance between a cantilever beam and
a tuning piece, are proposed. In the case of a dynamic absorber, composed of a cantilever
beam and a mass, the characteristics like the natural frequencies and eﬃciency can vary
a lot owing to the boundary conditions. For a damper whose length can be dynamically
modiﬁed with a tuning piece, the boundary condition represented by the guiding clearance
between the beam and the tuning piece is nonlinear. Hence, the characteristics of the dam-
per will ultimately depend on the parameters representing the boundary condition. Four
parameters are suspected to have an inﬂuence : the clearance value, the geometry of the
tuning piece, the amplitude of the excitation of the system to be damped, and the beam
length between the tuning piece and the clamping point of the beam. The experimental
model proposed is composed of three equations in order to represent the ﬁrst natural
frequency variation in relation to the suspected aforementioned parameters, the last para-
meters being represented indirectly using natural frequencies of the clamped-clamped and
clamped-free beam. The model ﬁts well the experimental results and each equation cha-
racterizes a corresponding physical phenomenon. More experiments will be the subject of
further studies to conﬁrm the model and/or to make it more precise. Nonetheless, even as
it currently stands now, the empirical model allows a quick and convenient approximation
of the ﬁrst natural frequency of the damper.
Keywords : Nonlinear boundary condition, Clearance, Frequency, Cantilever beam damper,
Experimental model.
5.2.2 Introduction
The eﬃciency of a vibration damper is very much dependent on its tuning in relation to the
excitation and the system to be damped. It is important to control the boundary conditions
to achieve a given frequency tuning. For example, it is well known that a cantilever beam
characteristics are sensible to the clamping force and the amplitude of the excitation
[Åkesson et al., 2009; Anderson et al., 1996; Berdichevsky et Kim, 1995; Claeys et al.,
2013]. The gap (a clearance between two parts) as a nonlinear boundary condition drew
the attention of researchers like Watanabe [Watanabe, 1978] and Moon [Moon et Shaw,
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1983], decades ago, as they modeled a cantilever beam subjected to forced excitation
and coming into contact with another part at their free end. The domain of nonlinear
boundary conditions then evolved to models of non classical conditions to better ﬁt what
was physically observed [Bapat et Bapat, 1987; Delgado-Velázquez, 2007; Kamali Eigoli et
Ahmadian, 2011; Shang-Rou et al., 1994]. Those models are quite precise and some studies
emphasize the inﬂuence of nonlinear conditions on the frequency, displacement and proﬁle
of a cantilever beam [Claeys et al., 2013; Daqaq et al., 2008; Knudsen et Massih, 2003;
Tabaddor, 2000]. Even if those analytic models are relatively precise, no relatively simple
model of the inﬂuence of a gap (or clearance) on the frequency of a cantilever beam can
be found, linking the geometry of the boundary condition and the expected frequency
of the beam. However, in the case of a damper composed of a cantilever beam and a
tip mass, and tuned using a moving guide, it would be interesting to approximate the
expected frequency of the damper for a given tuning part geometry. Indeed, if the tuning
piece slides along the beam, the functional clearance will inﬂuence the frequency and
magnitude of the damper. From previous studies, it is known that the clearance value, the
amplitude of the excitation and the size of the tuning piece around the beam, inﬂuence
the damper characteristics. The purpose of this study is therefore to develop an empirical
model making the connection between the ideal values (frequency for ideal clamping for
two diﬀerent beam lengths) and the suspected inﬂuential parameters. To that end, the
suspected inﬂuential parameters are ﬁrst described, along with the test bench used for the
experiments (Section 5.2.3). Secondly, the results of the experiments are presented and
the proposed model is detailed and discussed (Section 5.2.4). Finally, conclusions on the
model are provided as are some recommendations for further studies (Section 5.2.5).
5.2.3 Method
The objective of this study is to ﬁnd an experimental model describing the eﬀect of a
clearance on an oscillating beam. The eﬀect of several elements has to be taken into account
to reach this objective. The parameters which vary must be chosen so as to represent the
geometric variations that could be encountered on a functional system. The system has to
be designed in order to make the implementation and modiﬁcation of these parameters as
easy and reliable as possible. The excitation must highlight the eﬀects of the clearance on
a targeted frequency range to obtain the response of the damped system. Thereafter, the
damping system or damper will be referred to as the assembly (cantilever beam + damping
mass), which is ﬁxed to the excited system (a suspended weight). Moreover, the beam or
damper characteristics will refer to the ﬁrst and second natural frequencies, amplitudes
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and quality factors. However, the study will focus on modeling the inﬂuence of the various
parameters on the ﬁrst natural frequency of the damper.
Varying parameters and collected data
Several parameters are suspected to inﬂuence the natural frequency and eﬃciency of a
damper, whose boundary condition is nonlinear. Those parameters are shown in Fig. 5.1.
Figure 5.1 Schematic diagram of the system and parameters for nonlinear
boundary conditions of guiding clearance
All the following parameters have their corresponding values reported in Table 5.1. The
ﬁrst parameter is the guiding clearance value, named e. Indeed, as it is well-known that
the clamping pressure has an eﬀect on the natural frequencies of a cantilever beam, the
clearance size will certainly be the most critical parameter inﬂuencing the damper charac-
teristics. Several values have been chosen to ﬁt an experimental model that can cover a
useful range of designs. The second parameter is the size of the tuning piece around the
beam, represented by parameter h. As the beam oscillates, it may collide with the tuning
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piece. The shape could also interfere more or less with the oscillations, creating diﬀerent
contact points or surfaces, resulting in a modiﬁcation of the beam characteristics and a
non linear behavior of the damper. The third parameter is the amplitude of the excitation
a. If suﬃcient, the amplitude of the excitation can induce a non linear behavior (due to
contact of the beam with the guiding piece) and have an eﬀect on the damping too. As
the voltage applied to the shaker can easily change with the set-up, the amplitude of the
excitation will be considered as a fraction (percentage) of the maximum voltage value used
in the experiments, as the frequency spectrum is the FRF of the acceleration magnitude
divided by the injected force. Finally, the fourth parameter l is the length between the
considered action point of the tuning piece and the clamped point of the beam. In the
absence of contact between the beam and the tuning piece at the clearance, the beam will
oscillate around the clamped point and the natural frequency of the beam will originate
from the length L+ l (assuming perfect clamping, and using the associated frequency for
this length ff in the model). In the case of a tight clamping with the tuning piece, the
frequency will originate from the oscillating length L. In between lie the non ideal and
non linear cases. As l varies, the shape of the oscillating beam will vary too, so the beam
characteristics could be diﬀerent. The inﬂuence of this parameter will not be studied here,
but would be an interesting improvement of this research.
Tableau 5.1 Table of the diﬀerent tested values of the parameters.
Param. Dim. Values
e mm 0 (tight clamping) 0 (contact) 0.038 0.076 0.203 0.508 0.889
h mm 0 (cylindrical shape) 2 5 9
a % 10 20 50 100
l mm 30 (ﬁxed in the present study)
Thanks to the use of accelerometers and a force sensor, the data collected are the acce-
lerations of the damping mass (3-D), the accelerations of the system (3-D) and the force
applied to the system by the shaker. These are time data and will be processed to obtain
the Frequency Response Functions (FRF) for each set-up (couple of parameter values).
The use of 3-axis accelerometers ensures that there is no high level parasitic vibrations in
the directions other than the direction of the excitation and damping eﬃciency.
System on test bench
The ﬁgure Fig. 5.2 shows the system suspended on the test bench, along with the shaker
used to create the excitation.
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Figure 5.2 Photography of the test bench used to study the nonlinear boundary
condition of the guiding clearance
The test bench is a rigid metal frame (insulated form parasitic vibrations based on neoprene
bands) with attachment points to suspend the system and the shaker (13 lb, 0.7 in.). The
added mass of the force sensor is neglected compared with the mass of the excited system.
The system is composed of a metal body on which sliding tuning pieces are installed.
The clearance between the tuning piece and the beam (the size of the gap) is set using
thickness gauges. The tuning pieces are then tightly bolted to the body in the set position.
The damper is ﬁxed to body at its clamped point thanks to two bolted metal pieces. The
excitation from the shaker reaches the system through a force sensor.
The excitation is a swept sine, starting at 25Hz and ending at 400Hz in 40 seconds
(linear). This covers a suﬃcient frequency range, where the ﬁrst and second harmonics of
the damper are observable. Thereafter, only the useful range 25 to 275 Hz will be shown.
5.2.4 Results and discussion
The data collected on the test bench are post-processed. First, the linear and non linear
behaviors can be observed, depending on the clearance value as explained in the previous
section. Then, the damping characteristics (frequency, magnitude and quality factor) and
system response are expressed as functions of the parameters e, h and amp. From there,
an experimental model of the ﬁrst frequency value is developed for design optimization
purposes when the damper characteristics are critical. The model is composed of three
equations c1, c2, and c3, each one being used for taking into account a physical phenomenon
linked to a parameter.
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Experimental results
Figure 5.3 shows a comparison between two diﬀerent clearance thicknesses. Non linearities
("noise" in the spectrum) and damper characteristics variations are easily noticed. This
"noise" is caused by the contact between the beam and the guide during free oscillations
of the full-length beam (virtualy reducing the length of the beam and creating parasitic
oscillations).
Figure 5.3 Example of frequency spectrum from test bench for h = 0 mm and
a = 50% and for : e = 0 mm (top) and e = 0.076 mm (bottom)
It is noticible that nonlinear oscillations (seen as "noise" on the ﬁgure) of the damper, other
than natural frequencies, do not aﬀect the system signiﬁcantly. From those experiments,
several data are collected and linked to parameters e, h and amp : the ﬁrst two natural
frequencies of the damper, the ensuing resonant frequencies of the system as well as the
amplitude and quality factor at those frequencies for both damper and system. This study
focuses on the inﬂuence on the ﬁrst natural frequency of the damper. The corresponding
data will therefore be used to elaborate a model of the variation of the damper ﬁrst
frequency as a function of e, h and amp.
Experimental model for nonlinear boundary conditions of guiding clearance
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To avoid a large number of ﬁgures, the modeling will be illustrated using the case h = 9
mm. The maximum ideal frequency of the ﬁrst mode is f0 = 60 Hz (corresponding to
e = 0 mm, ideal clamping), and the minimum frequency is ff = 32 Hz (corresponding to
full length beam oscillations, always observed when e = 0.889 mm). Experimental values
of the frequency related to e and a are shown in Fig. 5.4, where frequency values are
expressed as a fraction of f0 (since f0 represents the targeted damper frequency using the
guiding piece constraining the beam). This frequency ratio is therefore used in following
ﬁgures. The complete model that will be built is thereafter called f = f(e, a, h).
Figure 5.4 Experimental values for h = 9 mm, and ﬁrst part of the model :
c1 = c1(e).
As the ﬁnal model will depend on the three previously detailed parameters, the model will
be built incrementally, each equation related to one or two diﬀerent parameters.
The observed decrease of the frequency related to e appears to be logarithmic at a ﬁrst
glance. The simplest equation obtained by curve ﬁtting and giving the closest result for
the frequency f as a function of e is of the form :
c1(e) = A+B × exp(C × e) +D × exp(E × e) (5.1)
where e is in millimeters, A = ff/f0, B = f0 × 10−3, C = −f0, D = ff × 10−2, and
E = −f0 × 10−1.
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This ﬁrst part of the model is shown in Fig. 5.4. c1 reproduces well the variation of the
frequency ratio for a = 0.5, as this amplitude is of reasonable level (does not generate
more non linearities due to large strains). It will therefore be chosen as reference point for
the other parts of the model.
The amplitude a also has to be integrated in the model. Experimental values show that
when a is low (10 and 20%), the frequency drops more rapidly. This is because, with a low
amplitude excitation, the damper oscillations amplitude will be low as well and so will be
less likely to come into contact with the guide as the clearance size e increases. In a similar
manner, when a is high (100%), the beam will tend to come into contact more easily with
the guide, as the oscillations amplitude becomes higher.
So the second part of the model will depend on a and e and can be seen as a correction
term applied to the ﬁrst part (c1) of the model. This correction function is thereafter
called c2 = c2(a, e). For a = 100%, the form of the correction c2(1, e) (also ﬁnd using curve
ﬁtting) and is shown in Fig. 5.5.
Figure 5.5 Form of the correction c2(1, e) (for a = 100%).
Moreover, the symmetric function of c2(1, e) with respect to the line f(e) = 1 also corres-
ponds to the correction for a = 10%, leaving the values for a = 50% almost unchanged.
For a = 100% the equation is of the form :
c2(1, e) = A+B × exp(C × e) +D × exp(E × e) (5.2)
where e is in millimeters, A = 1, B = 3.802, C = −ff/f0 × 10, D = −3.841, and
E = −6.338.
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Hence, the dependency to a is introduced as a linear function. The correction c2 is ﬁnally
given by :
c2(a, e) =
(g(e)− 1)
0.45
× (a− 1) + g(e) (5.3)
Figure 5.6 shows the partial model (composed of c1(e) and c2(a, e)) compared with the
experimental values.
Figure 5.6 Experimental values for h = 9 mm, and partial model : f =
c2(a, e)× c1(e).
The last part of the model will depend on h. But, as shown in Fig. 5.6, it will also depend
on a. This last part of the complete model will be thereafter called c3 = c3(h, a). The
equation c3 is :
c3(h, a) = (A× a2 +B × a+ C)
+(D × h2 + E × h+ F ) (5.4)
where h is in meters, a is dimensionless, A = 0.0708, B = −ff × 10−2, C = ff/f0,
D = −ff/f0 × 103, E = f0 × 10−1, and F = f0 × 10−2.
80
CHAPITRE 5. ÉTUDE PARAMÉTRIQUE EXPÉRIMENTALE DE L'EFFET D'UN
JEU SUR L'EFFICACITÉ D'UN AMORTISSEUR DE VIBRATION (ARTICLE N◦3)
This correction term c3 only applies for 0 < e < 0.889 mm and is replaced by c3 = 1 for
e = 0 mm and e = 0.889 mm. The latter value is chosen from available gauges where the
beam does not come into contact with the tuning piece, even for the maximum amplitude
of the excitation.
Hence, the complete model is given by :
f(e, a, h) = c3(h, a)× c2(a, e)× c1(e) (5.5)
Figures 5.7 to 5.10 show the comparison between the complete model and the experimental
values.
Figure 5.7 Experimental values for h = 9 mm, and complete model : f =
c3(h, a)× c2(a, e)× c1(e).
The mean error for each amplitude a and size h is shown in Table 5.2. This error is the
mean value for all clearance values e of the diﬀerence between experimental and model
values divided by the model value.
Discussion
The complete model seems to accurately reproduce the inﬂuence of a clearance at a boun-
dary condition on the ﬁrst natural frequency of a damper composed of a mass and a
cantilever beam. The model is comprised of three parts, each one being used to introduce
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Figure 5.8 Experimental values for h = 5 mm, and complete model : f =
c3(h, a)× c2(a, e)× c1(e).
Figure 5.9 Experimental values for h = 2 mm, and complete model : f =
c3(h, a)× c2(a, e)× c1(e).
one of the inﬂuencing parameters and accounting for a speciﬁc phenomenon. The ﬁrst
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Figure 5.10 Experimental values for h = 0 mm, and complete model : f =
c3(h, a)× c2(a, e)× c1(e).
Tableau 5.2 Mean relative error (%) of the model for diﬀerent cases.
Amplitude Size of the tuning piece h (mm)
a (%) 0 2 5 9
10 5.65 1.92 1.80 2.54
20 3.74 2.68 2.36 2.40
50 2.89 2.26 1.06 2.29
100 3.40 2.26 2.93 2.99
part c1 depends on e only and reproduces the general form of the decrease as the clearance
increases. The second part c2 adds the amplitude a to the equation. c2 depends on both
a and e, as the amplitude correction also varies with e. It represents the link between
the clearance and the amplitude : for a given gap, the amplitude of the oscillations can
either be too low, or suﬃciently high to make the beam come into contact with the tu-
ning piece. The associated function c2 has the same form as the ﬁrst part of the model,
associated with a linear function of the amplitude. So for this phenomenon, the amplitude
acts linearly while the clearance still acts exponentially. Finally, the third part c3 adds
the size h into the equation. As for c2, this correction also depends on the amplitude. The
corresponding phenomenon is the deformation of the beam which may or may not, for
a given amplitude of excitation, come into contact with the tuning piece at more than
one point, therefore inﬂuencing its oscillations and consequently its frequency. A good
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ﬁtting equation to represent this phenomenon turns out to be the sum of two, two degrees
polynomial expressions, for h and a respectively.
However, while the model ﬁts the experimental values quite well, the last part c3 could be
made more accurate and complex, as it is also certainly dependent on e. Indeed, for some
values of e such as 0 mm and 0.889 mm, c3 has to be set equal to 1. c3 = 1 must also
be chosen for e = 0.038 mm for a few cases. This is certainly due to assembly variation.
Nonetheless, this approximation provides adequate good results.
The case (h = 0, a = 100%), unlike the other cases with a = 100%, is interesting as c1
alone appears to be signiﬁcant to reproduce the experiment, without the observable linear
decrease. A possible explanation is that the ﬂexion of the beam is made easier by the size
h = 0 mm (cylindrical contact). So for a guiding clearance size h = 0 mm, it would be
easier to predict the natural frequency of the damper as the model would depend on c1
only.
This study did not include the fourth suspected parameter l, as the test bench used
could not easily be adjusted accordingly. For it certainly has a signiﬁcant inﬂuence on the
characteristics of the damper (ff being obviously the ﬁrst value modiﬁed), it would be
interesting to include it in a further study, toward an enhanced model.
Finally, the model extracted from the experiment could not be tested with diﬀerent systems
or dampers. Further studies could address this by changing the set-up and highlighting the
coeﬃcients or even the equations that would be aﬀected. Nonetheless, the model, as it is,
provides a fair insight on the inﬂuence of the guiding clearance between the beam and the
tuning piece of an adjustable damper, helping gauge its eﬀect on the natural frequencies
of the system. Moreover, this experiment must be simulated using a numerical model to
test a wide range of parameter values so as to increase its precision.
5.2.5 Conclusion
An experimental model of the natural frequency of a damper inﬂuenced by several para-
meters has been developed to facilitate the design of a damper subjected to an nonlinear
boundary condition, such as in the case of a guiding clearance between the beam of the
damper and the tuning piece setting the eﬀective length of the beam. The model consists
of three functions, involving the clearance value e, the size of the tuning piece h and the
amplitude of the excitation a. This model, derived from a parametric study, ﬁts the experi-
mental data well, without being overly complex, a featuring several coeﬃcients accounting
for the extreme values of the frequencies (no contact with the tuning piece/beam tightly
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clamped by the tuning piece). Non linearities are explained and modeled by a correspon-
ding equation. However, the model can still be improved and further studies could validate
it further, using more data from diﬀerent systems and dampers. For instance, more values
of e, h and a could be tested. Also, the remaining suspected parameter l should be inte-
grated to conﬁrm or not its inﬂuence. Moreover, a numerical model of the study would
certainly provide more data and so facilitate the development and completion of a global
model. Nonetheless, the current model helps understand how an oscillating beam is in-
ﬂuenced by a nonlinear boundary condition such as a clearance. In order to use the model
in other similar cases, a few simple tests must have to be conducted on speciﬁc extreme
conditions (to verify f0 and ff ) as well as one or more intermediate conditions, to ensure
adaptation of the model and validate its use in design. A special attention would nonethe-
less have to be given to the coeﬃcients of the model, as the frequency variation could be
critical in some instances. Yet, the proposed model would still oﬀer more realistic results
than ideal cases, and quicker results than setting up and computing a dynamic numerical
model, but its generality still has to be proven outside the used tests.
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5.3 Informations supplémentaires
Des ﬁgures complémentaires sont présentées en annexes, pour compléter celles déjà pré-
sentées dans l'article ci-avant. Elles mettent en lumière des données non utilisées dans
l'article, et qui enrichissent la vision de l'inﬂuence de la condition non-linéaire (longueur
d'oscillation modiﬁée en cours d'oscillation) sur l'amortisseur poutre-masse.
5.4 Place de ces travaux dans la thèse
Cette étude permet de mieux comprendre et anticiper l'inﬂuence du jeu de fonctionnement
sur les caractéristiques de l'amortisseur auto-accordé tel que le concept a été présenté dans
le chapitre précédent. En eﬀet, en plus de permettre de mieux représenter l'inﬂuence des
diﬀérents paramètres du jeu sur la fréquence propre de l'amortisseur, un modèle empirique
a été obtenu aﬁn d'optimiser l'amortisseur par rapport à ses conditions de fonctionnement
et ce, dès sa conception. Cette optimisation est cruciale dans le cas d'un amortissement réa-
lisé par un amortisseur masse-ressort, dont les caractéristiques (en particulier la longueur)
est modiﬁée par une pièce mobile (donc nécessitant un jeu fonctionnel). L'amortisseur
n'est alors pas dans des conditions idéales d'encastrement et sa fréquence de résonance
s'en trouve modiﬁée. Le modèle empirique proposé permet d'estimer ce changement de
fréquence et ainsi concevoir plus adéquatement l'amortisseur pour fonctionner de manière
optimale. Bien sûr, ce modèle empirique est limité de par les essais qui en sont la source.
La suite envisageable serait alors de mettre en place un modèle numérique permettant de
tester un très grande variété de cas très rapidement, aﬁn de le valider, l'aﬃner et mieux
comprendre ce qui se passe physiquement.
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CHAPITRE 6
Conclusion
6.1 Sommaire des travaux
Plusieurs volets de recherches ont été réalisés dans le cadre de cette thèse :
Tout d'abord, une méthode de traitement des données (en particulier de bruit) a été
développée et a rendu possible l'utilisation d'un banc de test pour faire des comparaisons
de niveaux de bruit entre diﬀérents modèles de CVT. La réalisation de ce volet a couvert la
mise en place du banc de test et son instrumentation (activités dirigées par Walid Belgacem
et auxquelles l'auteur a participé), la prise de mesure, la mise en place de l'algorithme de
traitement et des indicateurs statistiques ainsi que le traitement et l'analyse des données
expérimentales.
Ensuite, grâce à l'analyse des résultats des essais sur banc de test, il a été déterminé qu'une
solution d'amortissement pourrait être intégrée à la CVT aﬁn de diminuer les vibrations
qui l'aﬀectent et donc le bruit qu'elle rayonne. Dans cette idée, une preuve de concept
d'un amortisseur de vibration de torsion (ADT2A) a été proposée, conçue et testée, aﬁn
de démontrer un possible potentiel. Dans ce volet, plusieurs étapes ont été réalisées :
la modélisation mathématique et numérique d'un amortisseur et du système excité sur
banc de test, la conception de la preuve de concept et le dimensionnement des diﬀérents
éléments qui la constituent, la mise en place d'un protocole d'essai, la prise de mesure avec
un outil sensible qu'est le vibromètre laser rotationnel, ainsi que le traitement et l'analyse
des résultats numériques et expérimentaux.
Enﬁn, la preuve de concept a permis de mettre en lumière un paramètre dont l'inﬂuence
est cruciale sur les caractéristiques et l'eﬃcacité de l'amortisseur, à savoir la condition
aux limites qui ajuste la fréquence de résonance de l'amortisseur. Ceci a donné lieu au
troisième volet de recherche, qui concerne la mise en place d'un modèle expérimental de
l'eﬀet du jeu d'une condition limite sur les caractéristique d'un amortisseur masse-poutre
en ﬂexion. Cette tâche a été menée à bien en réalisant la conception du banc d'essai
permettant l'analyse des phénomènes en question, la réalisation et le traitement des essais,
et enﬁn la recherche d'un modèle basé sur les résultats expérimentaux ayant pour but la
compréhension et l'optimisation dans des situations similaires.
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6.2 Contributions originales
L'auteur souhaite porter à l'attention des lecteurs les diﬀérentes contributions originales
de cette thèse, qui ont, de plus, fait l'objet de la soumission de trois manuscrits dans des
journaux scientiﬁques.
La première concerne la méthodologie de traitement des données (chapitre 3). En eﬀet,
l'utilisation d'un banc de test pour faire des comparaisons entre diﬀérents modèles de
CVT, en remplacement du test de pass-by, fut une nouveauté. Aﬁn d'obtenir des résultats
exploitables, une méthodologie de traitement des mesures a due être mise en place. Sans
cette méthodologie, les traitements plus classiques comme par exemple la moyenne tempo-
relle, ne permettaient pas de retrouver les diﬀérence de bruit qui pouvaient être observées
grâce au test de pass-by. La méthodologie s'appuie sur une association plus rigoureuse
d'un spectre de bruit fréquentiel à une vitesse de rotation du moteur (le niveau de bruit
dépendant fortement de cette vitesse), et sur des indicateurs statistiques (les intervalles
de conﬁance et le coeﬃcient d'importance des diﬀérences, ce dernier introduit lors de ces
recherches), aﬁn de comparer les niveaux de bruit de plusieurs modèles de CVT entre eux
de façon ﬁable, solutionnant le problème de reproduction des conditions réelles du banc
de test. Grâce à cela, un banc de test peut être utilisé ; les résultats pouvant servir à faire
des prédictions sur les diﬀérences de bruit qui seront eﬀectivement observées lors d'essais
en pass-by. C'est donc la méthodologie (algorithme et indicateurs statistiques) qui est la
contribution originale, permettant l'utilisation d'un banc d'essai pour comparer le bruit
de CVT d'une motoneige de façon plus ﬁable.
Grâce aux résultats de la campagne de test menée sur banc motoneige, il s'est avéré
que l'utilisation d'un amortisseur pouvait être une solution à la réduction du bruit de la
CVT, réduisant les vibrations qui l'excitent. Or, ces vibrations dépendent de la vitesse
de rotation du moteur et donc de la CVT, directement connectée à lui. La deuxième
contribution originale a consisté à proposer un amortisseur dont la fréquence de résonance
s'accorde en fonction de la vitesse de rotation et ce, de façon entièrement mécanique
(chapitre 4). L'amortisseur est divisé en trois éléments identiques, ces éléments étant des
ensembles masse-poutre en ﬂexion (poutre aussi appelée lame de part sa géométrie). Un
ensemble masse-poutre en ﬂexion a une fréquence propre liée à la longueur en ﬂexion de
la poutre et à sa géométrie. Pour faire varier cette fréquence, il a été proposé de faire
varier la longueur en ﬂexion. À cette ﬁn, une masse d'accordage, glissant autour de la
poutre, est utilisée. La position de la masse d'accordage le long de la poutre est contrôlée
par deux ressorts, s'opposant à la force centrifuge qui pousse graduellement la masse vers
l'extérieur du système au fur et à mesure que la vitesse de rotation augmente. Cette preuve
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de concept, bien qu'imparfaite, a montré lors d'essais le potentiel réel d'un amortisseur
qui s'auto-accorde pour réduire des vibrations dépendantes de la vitesse de rotation. Le
concept proposé d'amortisseur dynamique de torsion auto-accordé (la preuve de concept
et sa modélisation), purement mécanique, constitue la deuxième originalité de cette thèse.
Les essais sur la preuve de concept ont aussi fait ressortir un paramètre critique. En eﬀet,
pour qu'un amortisseur soit le plus eﬃcace possible, sa fréquence doit être très bien ac-
cordée. Or dans le cas de la preuve de concept, il y a un jeu (appelé jeu de guidage) entre
la masse d'accordage et la poutre en ﬂexion. Ce jeu est nécessaire pour le fonctionnement
du système. Cependant il rend très diﬃcile le dimensionnement de l'amortisseur car la
fréquence pour une certaine position ne peut être rapidement et précisément connue. Il
introduit de plus des non linéarités dans les oscillations. La troisième contribution origi-
nale de cette thèse est la mise en place d'une expérience permettant de faire une étude
paramétrique de ce phénomène, aﬁn d'en faire ressortir un modèle expérimental (cha-
pitre 5). Ce modèle expérimental, bien qu'incomplet car lié aux tests eﬀectués, permet de
mieux saisir l'inﬂuence des paramètres d'un jeu fonctionnel sur la fréquence propre d'un
amortisseur masse-ressort et de concevoir plus précisément un amortisseur et un système
d'accordage, dans le cas où il y a un jeu au niveau de la condition aux limites réalisant
l'accordage. Ce modèle expérimental lie l'épaisseur du jeu, la hauteur du guide autour de
la poutre, ainsi que l'amplitude d'excitation, aﬁn de déterminer la fréquence de l'amortis-
seur (masse-poutre en ﬂexion). L'étude a aussi montré l'eﬀet sur le gain de l'amortisseur et
sur le facteur de qualité du pic de résonance. Le modèle expérimental mettant en lumière
l'inﬂuence des paramètres d'un jeu fonctionnel sur la fréquence propre d'un amortisseur
poutre-masse et permettant une estimation de la fréquence réelle en fonctionnement de
l'amortisseur (aﬁn d'optimiser sa conception), ouvrant possiblement la voie vers une règle
de calcul pour les ingénieurs, représente la troisième originalité de ces travaux de doctorat.
6.3 Travaux futurs
Les recherches menées ouvrent la voie à d'autres travaux de recherche, car des améliorations
sont possibles et permettraient une bien meilleure maîtrise des problèmes plus ou moins
similaires qui pourraient être rencontrés à l'avenir.
Par exemple, la méthodologie de traitement des données, associée à des essais sur banc
de test, pourra se traduire par un gain de temps lors du développement de nouvelles
solutions sur un véhicule récréatif comme la motoneige. Si le potentiel de la méthode a
été prouvé sur la CVT, des travaux futur pourraient envisager de l'appliquer sur d'autres
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sous-systèmes composant la motoneiges, ayant eux aussi un fort lien avec une vitesse (de
rotation par exemple, mais d'autres types sont envisageables). De plus, lors des recherches
menées dans le cadre de la présente thèse, un vibromètre laser rotationnel a été intégré à
l'instrumentation, aﬁn de mesurer les vibrations de la CVT en fonctionnement. Ces essais
ont été infructueux à cause de la forte amplitude de mouvement de la motoneige dans
l'espace (en fonctionnement, la motoneige vibre beaucoup et ce, dans toutes les directions,
et de la ﬂexion existe aussi sur l'arbre moteur), les données de vibrations de torsion étant
inutilisables. Une amélioration possible serait alors de mettre en place une instrumentation
diﬀérente (possiblement sans-ﬁl, par exemple avec des capteurs capacitifs embarqués) sur
la CVT. Ceci permettrait de beaucoup mieux connaître les phénomènes présents lors du
fonctionnement de la CVT aﬁn d'agir de façon plus eﬃcaces sur ses derniers. De plus,
l'ajout d'un régulateur électronique, pour correctement contrôler la vitesse du moteur et
la charge qui lui est appliquée, augmenterait beaucoup la qualité des essais.
Concernant l'ADT2A, la preuve de concept avait pour but de valider le concept d'auto-
accordage mécanique proposé. Cependant, la conception pourrait donner lieu à un modèle
physique plus robuste et eﬃcace. Les designs des amortisseurs ainsi que du système d'ac-
cordage pourraient s'en trouver très diﬀérents, tout en reposant sur les mêmes mécanismes
physiques. Le concept pourrait aussi trouver des applications dans des domaines diﬀérents
où les vibrations de machines rotatives sont un enjeu.
Enﬁn, l'eﬀet de la condition limite de guidage pourrait être étudié d'avantage et de façon
plus précise. Par exemple, sur le banc de test réalisé, le paramètre de la longueur entre la
condition de guidage et l'encastrement à la base de la poutre a été laissé de côté. Il serait
cependant intéressant de l'intégrer, dans le sens où il est fortement soupçonné d'avoir un
eﬀet sur les caractéristiques de l'amortisseur. D'autres géométries pourraient aussi être
testées, aﬁn de conﬁrmer la constance du modèle. Enﬁn, une modélisation numérique par
éléments ﬁnis du banc de test doit être réalisée, aﬁn de tester très facilement une plus
grande variété de cas, valider le modèle voire l'aﬃner (validation générale sur des cas
non utilisés pour développer le modèle). L'intégration du modèle expérimental dans des
modèles numériques de conception pourraient faciliter le dimensionnement de pièces se
trouvant dans des conditions similaires.
ANNEXE A
ADT2A
Les sections suivantes présentent des éléments supplémentaires concernant la conception
de l'ADT2A.
A.1 Dimensionnement d'une lame
Le dimensionnement d'une lame doit faire en sorte qu'elle résiste aux eﬀorts qui lui sont
appliqués et donc aux déformations qu'elle va subir.
On a la contrainte maximale en ﬂexion dans la lame :
σ =
FLh
2J
où F est la force appliquée à l'extrémité, L la longueur de la lame, h l'épaisseur de la lame
et J son moment quadratique (J = bh
3
12
, b la largeur de la lame). On sait que la ﬂèche y
de la lame est calculée comme :
y =
F
K
=
FL3
3EJ
avec E le module d'Young du matériau et K la raideur en ﬂexion de la lame.
Grâce aux modélisations numériques, la ﬂèche maximale est estimée. h et b étant déjà
choisis pour rencontrer l'exigence en fréquence de l'amortisseur, on calcule la contrainte
dans la lame grâce aux deux équations précédentes. On obtient ainsi la contrainte maxi-
male en ﬂexion de la lame, qui doit être inférieure à la contrainte élastique maximale du
matériau.
On a donc un compromis à faire lors de la conception : l'épaisseur inﬂue à la fois la
fréquence propre de la lame, mais aussi sa résistance.
A.2 Position de la masse d'accordage et arc-boutement
La position de la masse d'accordage dépend de la force centrifuge (donc de la vitesse de
rotation) et de la force de résistance exercée par les ressorts.
La force centrifuge Fc est de la forme :
Fc = m× ω2 × (R + Position)
avec m la masse de la masse d'accordage, ω la vitesse angulaire et R la position initiale
de la masse au repos.
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On a aussi, pour la masse dans une certaine position :
Position =
Fr
Kt
avec Fr la force exercée totale par les ressorts et Kt la raideur totale des ressorts en
parallèle.
Donc, à une certaine position, on a équilibre des forces entre la force centrifuge et la force
exercée par les ressorts, d'où :
Position =
m× ω2 ×R
Kt −m× ω2
Pour l'arc-boutement, le guidage de la masse d'accordage est conçu de sorte à respecter
la règle suivante :
∆ 6 L
2f
où ∆ est la distance entre le point d'application des forces sur la masse et le centre d'un
guide (circulaire), L est l'épaisseur de la masse d'accordage et f est le coeﬃcient de friction
pour le couple de matériaux.
A.3 Modélisation Simulink de l'ADT2A
Les ﬁgures ci-dessous représentent la modélisation Simulink de l'ADT2A, transposition
des équations relatées (modèle 1D en torsion) dans l'article concernant l'ADT2A.
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Figure A.1 Modélisation globale
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Figure A.2 Équations du système amorti
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Figure A.3 Équations des masselottes - partie 1
Figure A.4 Équations des masselottes - partie 2
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ANNEXE B
Modélisation expérimentale des conditions non-
linéaires de guidage avec jeu
Les ﬁgures suivantes viennent compléter celles déjà présentées dans l'article du chapitre 5.
Elles permettent en particulier de voir les eﬀets sur la fréquence et le gain pour les deux
premiers modes de l'amortisseur masse-poutre et sur le système auquel il est connecté.
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Figure B.1 Inﬂuence pour h = 0 mm
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Figure B.2 Inﬂuence pour h = 2 mm
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Figure B.3 Inﬂuence pour h = 5 mm
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Figure B.4 Inﬂuence pour h = 9 mm
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